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XKurzfassung
Als elastische Koppelglieder üben Elastomere im Fahrwerk maßgeblichen Einﬂuss auf
die Elastokinematik der Radaufhängung und damit auf die Radstellgrößen aus. Bereits
einfache zylindrische Probekörper zeigten in der Vergangenheit Veränderlichkeit der Fe-
dersteiﬁgkeiten bei mehrachsiger Belastung auf. Daraus ließ sich ableiten, dass das Bau-
teilverhalten von zylindrischen Elastomerkörpern, bzw. Fahrwerklagern, schwer vorher-
sagbar ist und dieser Effekt durch die Verwendung komplexer Geometrien zusätzlich
beeinﬂusst wird.
Eigens im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Prüfstände ermöglichten die Untersu-
chung von statischen, mehrachsigen Belastungen sowie zyklischen, einachsigen Belas-
tungen zweier Fahrwerklager einer typischen Vorderradaufhängung, dem Mc-Pherson-
Federbein. Für beide Lagertypen wurden derart signiﬁkante Federsteiﬁgkeitsänderun-
gen unter mehrachsiger Belastung beobachtet, dass ein Einﬂuss auf die Elastokinematik
sicher schien. Unter einachsiger, zyklischer Belastung bestätige sich, dass einfache rheo-
logische Ersatzmodelle, wie der Ansatz nach KELVIN-VOIGT für eine Modellierung des
viskoelastischen Materialverhaltens weiterhin Gültigkeit besitzen.
Ein in einem Mehrkörpersimulationsprogramm erstelltes Gesamtfahrzeugmodell zeigte
zunächst für die Auslegung der Prüfstände relevante Beanspruchungen in den Fahrwer-
klagern auf und diente weiterhin als Grundlage für die Untersuchung des Einﬂusses von
Wechselwirkungen auf die Radstellgrößen. Dazu behandelt die Arbeit die Modellierung
eines neuen Fahrwerklagermodells innerhalb dieser MKS-Umgebung. Dieses Modell bie-
tet dem Nutzer die Möglichkeit für eine Abbildung von Wechselwirkungen an zylindri-
schen, zyklisch beanspruchten Bauteilen. Ein spezielles Fahrmanöver zeigte den Einﬂuss
der Wechselwirkungen auf die Radstellgrößen auf und zeigte, dass die Berücksichtigung
von Wechselwirkungen für eine Fahrwerkauslegung relevant ist. Darüber hinaus wurde
mit kommerziell verfügbaren Materialmodellen für die Beschreibung es Materialverhal-
tens von Elastomeren innerhalb der Finite-Elemente-Methode aufgezeigt, dass bei einach-
siger Belastung die Federsteiﬁgkeiten der Fahrwerklager auf Grundlage der in der Litera-
tur üblichen Auslegungsgleichungen näherungsweise abgebildet werden können, jedoch
für mehrachsige Spannungszustände keine hinreichende Aussage über das Bauteilver-
halten getroffen werden kann. Hier wurde weiterer Forschung- bzw. Erweiterungsbedarf
an den FE-Programmen aufgezeigt.
Schlagwörter: Fahrwerklager, Elastomer, Mehrkörpersimulation, Finite-Elemente-
Simulation
11 Einleitung
Mobilität spielt in unserer Gesellschaft seit einigen Jahrhunderten eine entscheidende
Rolle. Geprägt durch den Wunsch immer größere Strecken zu überwinden und gleich-
zeitig immer mehr zu transportieren, förderte die technische Revolution des 19. und 20.
Jahrhunderts Entwicklungen wie die Eisenbahn und später das Straßenfahrzeug zu Tage.
Seine Marktposition konnte das Straßenfahrzeug seit Beginn des 19. Jahrhunderts fort-
an stetig steigern, inzwischen wird ein großer Teil der gesamten Verkehrsleistung durch
den Individualverkehr erbracht [40]. Motiviert durch den Wunsch des Einzelnen, die ei-
gene Individualität zu unterstreichen und sich somit von der Menge abzuheben, sowie
auch politisch gelenkt in Hinblick auf Klima- und Ressourcenfreundlichkeit, entstand
ein Markt an Fahrzeuganbietern, die sich in immer kürzeren Zeiträumen der Aufgabe
gegenüber stehen sehen, innovative und zugleich neue Konzepte vorzustellen und zur
Marktreife zu überführen.
Im Gesamtsystem Fahrzeug übt das Fahrwerk neben dem Antriebsstrang einen wesentli-
chen Einﬂuss auf Fahrkomfort und -dynamik aus. Neben den objektiv messbaren Fahrei-
genschaften wird nicht selten die Kaufentscheidung eines Kunden rein subjektiv beein-
ﬂusst. Aus historischer Sicht haben sich verschiedene Ausführungen von Vorder- und
Hinterachskonstruktionen herausgebildet, von denen einige das weit verbreitete und zu-
gleich hart umkämpfte Mittelklassensegment derzeit dominieren. Die in diesen Konzep-
ten im Einsatz beﬁndlichen Einzelbauteile wie beispielsweise Querlenker und Radträger
sind vorwiegend aus metallischen Werkstoffen gefertigt und ihr Wirken im System Fahr-
werk in Hinblick auf die Elastokinematik durch die Annahme linearer Elastizität mit der
numerischen Simulation gut vorhersagbar. Des Weiteren ﬁnden sich an den vielfältigen
Koppelstellen vom Fahrwerk zum Fahrzeugaufbau im herkömmlichen Straßenfahrzeug
hochelastische Verbindungsglieder, deren Aufgabenspektrum umfangreich ausfällt. Ne-
ben der Schwingungsisolation und dem Dämpfen von Vibrationen werden diesen Kom-
ponenten die Aufgaben zuteil, als Teil der Elastokinematik innerhalb der Radaufhängung
deﬁnierte Bewegungen zu ermöglichen und damit auch kontrolliert Kräfte sowie Mo-
mente zu übertragen. Das gemeinhin als nichtlinear bekannte Materialverhalten dieser
Elastomerbauteile mit komplexen Geometrien und Baugruppenbauweise gezielt gekop-
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pelt, um so die voran genannten Aufgaben zielgerichtet zu erfüllen.
Im Designprozess eines Fahrwerkes legt der Konstrukteur die erforderlichen Fahrwerks-
lagersteiﬁgkeiten für alle relevanten Beanspruchungsrichtungen je nach Marktposition
und Anwendungsgebiet des Fahrzeuges fest. Dabei wird bisher eine Unveränderlich-
keit dieser Steiﬁgkeiten im Betrieb unterstellt. Untersuchungen an einfachen, zylindri-
schen Elastomerbauteilen zeigten jedoch in der Vergangenheit, dass einzelne Lastrich-
tungen bei überlagerter Beanspruchung untereinander geometrisch wechselwirken und
sich damit die Steiﬁgkeiten dieser Bauteile verändern. Die Steiﬁgkeiten des zylindrischen
Elastomerkörpers, respektive des Fahrwerklagers, sind in der jeweiligen Raumrichtun-
gen somit folglich nicht länger als konstant, sondern als veränderlich in Abhängigkeit
des Gesamtverformungszustandes anzusehen. Zudem ist anzunehmen, dass komplexe
Geometrien einen zusätzlichen Effekt auf die Größenordnung dieser Wechselwirkungen
ausüben. Betragsmäßig scheinen die Wechselwirkungen derart signiﬁkant auszufallen,
dass sich damit ein Einﬂuss auf die Elastokinematik der Radaufhängung und somit auf
die Radstellgrößen zu ergeben scheint.
1.1 Zielsetzung
Das Ziel der Arbeit ist die Bestimmung von geometrischen Wechselwirkungen an zwei
unterschiedlichen Elastomerfahrwerkslagern einer Vorderradaufhängung und die Ana-
lyse der Auswirkungen dieser Wechselwirkungen auf die Radstellgrößen innerhalb der
Elastokinematik. Die Bestimmung der Wechselwirkungen soll experimentell an eigens
entwickelten Prüfständen erfolgen. Des Weiteren soll die Frage beantwortet werden, ob
sich diese Wechselwirkungen mit der in den Entwicklungsabteilungen der Fahrzeugher-
steller weit verbreiteten Finite-Elemente-Methode numerisch abbilden lassen. Die Ana-
lyse der Auswirkungen auf die Elastokinematik soll numerisch efﬁzient unter Nutzung
der Mehrkörpersimulation erfolgen. Parallel dazu wird eine komplexe Versuchsanlage
entwickelt, die Fahrdynamikuntersuchungen ermöglichen soll.
Zur experimentellen Bestimmung der Fahrwerklagereigenschaften wie Steiﬁgkeit und
Dämpfung sowie den geometrischen Wechselwirkungen sind zunächst verschiedene
Prüfeinrichtungen für statische, dynamische und zyklische Untersuchungen zu entwi-
ckeln und diese Bauteilparameter an zwei konkreten Lagern zu bestimmen.
Nach Kenntnis der Parameter soll mit Zuhilfenahme der numerischen Simulation geprüft
werden, ob es einerseits mit Nutzung der Finite-Elemente-Methode gelingt, Wechselwir-
kungen mit kommerziell verfügbaren Materialmodellen qualitativ und quantitativ am
Bauteil vorherzusagen. Zur Bestimmung der Auswirkungen dieser Wechselwirkungen
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auf die Elastokinematik soll daraufhin in einer Mehrkörpersimulationsumgebung ein Ge-
samtfahrzeugmodell eines realen, weit verbreiteten Mittelklassenfahrzeuges erstellt wer-
den, das in Bezug auf die im diesem Fahrzeug verbauten Fahrwerkkomponenten einen
hohen Detaillierungsgrad aufweist und dem Anwender damit die Möglichkeit gibt, weit-
reichende Fahrdynamikuntersuchungen mit realitätsnahen Ergebnissen durchzuführen.
Das Mehrkörpersimulationsprogramm soll dazu um ein Gummi-Modell erweitert wer-
den, das dem Benutzer numerisch efﬁzient die Berücksichtigung von Wechselwirkungen
in Fahrwerklagern erlaubt. Mit Hilfe dieses Modells sind die Auswirkungen auf die Rad-
kenngrößen an einem konkreten Fahrzeug in einer Fahrsimulation aufzuzeigen.
Die Entwicklung der komplexen Versuchsanlage für Fahrdynamikuntersuchungen
nimmt insgesamt eine Randposition ein, hat jedoch insofern ihre Daseinsberechtigung,
da eine Validierung von Simulationsergebnissen im Experiment stets erforderlich ist.
Aufgrund zeitlicher Restriktionen wird an dieser Stelle auf eine experimentelle Validie-
rung verzichtet und durch eine sinnvolle und sorgfältige Validierung des Mehrkörper-
Gesamtfahrzeugmodells den Ergebnissen der Simulation eine hohe Aussagekraft verlie-
hen. Perspektivisch soll die Möglichkeit einer experimentellen Validierung im Rahmen
künftiger Forschungsthemen eingeräumt werden und darüber hinaus neben der Fahr-
zeugdynamik das Feld für Betriebsfestigkeitsuntersuchungen eröffnet werden.
1.2 Gliederung
Die Arbeit gliedert sich wie folgt: Kapitel 2 gibt zunächst einen Einblick in für diese Ar-
beit wichtigen Kenngrößen der Fahrzeugdynamik und des Rades. Zudem werden dem
Leser allgemein die mechanischen Eigenschaften von Elastomeren dargelegt und darü-
ber hinaus die Aufgabe der Elastomerbauteile als Koppelglieder im Fahrwerk aufgezeigt.
Weiterhin ﬁnden sich Ausführungen zur Materialmodellierung von Elastomeren mit der
Finite-Elemente-Methode und der Mehrkörpersimulation. Zuletzt werden in diesem Ka-
pitel experimentelle Einrichtungen vorgestellt, die eine Prüfung von Einzelteilen wie dem
Fahrwerklager bis hin zu ganzen Fahrwerken erlauben.
Kapitel 3 widmet sich der experimentellen Bestimmung von Eigenschaften an Fahrwer-
klagern, somit der Ermittlung von Steiﬁgkeiten, Dämpfungen und Wechselwirkungen.
Es werden zwei im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Prüfmaschinen zunächst vorge-
stellt und anschließend daran durchgeführte experimentelle Untersuchungen beschrie-
ben. Daran schließen sich die Vorstellung der erzielten Ergebnisse und deren Interpre-
tationen an. Geprüft werden einachsiges zyklisches sowie mehrachsiges statisches Bau-
teilverhalten an zwei unterschiedlichen Fahrwerklagern. Zudem wird in einem separa-
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ten Abschnitt die Entwicklung einer komplexen Fahrwerkprüfanlage für Fahrdynamik-
und Betriebsfestigkeitsuntersuchungen von vollständigen Radaufhängungen beschrie-
ben. Zudem enthält dieses Kapitel Ausführungen zu einer ersten Inbetriebnahme.
Kapitel 4 behandelt im ersten Abschnitt die Untersuchung von Wechselwirkungen mit
der Finite-Elemente-Methode. Hierin ﬁnden zwei einfach zu parametrisierende, kommer-
ziell verfügbare, hyperelastische Materialmodelle Anwendung. Eine Sensitivitätsanalyse
zeigt zunächst den Einﬂuss der Materialparameter auf das Bauteilverhalten auf. Nach
Festlegen eines geeigneten Parametersatzes wird daraufhin vorgestellt, wie zuverläs-
sig Aussagen zur Steiﬁgkeit des Fahrwerklagers unter einachsiger Last getroffen wer-
den können. Dem schließen sich Simulation mehrachsiger Lastzustände an. Die Aus-
sagekraft der Finite-Elemente-Methode für komplexe, mehrachsige Lastszenarien wird
kritisch hinterfragt und ein qualitativer und quantitativer Vergleich zu den im Experi-
ment bestimmten Wechselwirkungen gezogen. Der zweite Abschnitt widmet sich dem
Aufbau eines Gesamtfahrzeugmodells innerhalb der Mehrkörpersimulationsumgebung.
Es schließt sich eine Validierung dieses Modells durch verschiedene virtuelle, genormte
Fahrmanöver an. Eine anschließende gezielte Anwendung des Modells zeigt die für beide
Fahrwerklager relevanten Beanspruchungsrichtungen auf. Diese bilden die Ausgangspo-
sition für die experimentellen Untersuchungen. Weiterhin wird in diesem Kapitel auf die-
ser Grundlage der Aufbau eines neuen Fahrwerklagermodells in einer mathematischen
Software beschrieben, speziell wie die Berücksichtigung von Wechselwirkungen nume-
risch efﬁzient gelöst werden kann. Eine sich daran anschließende Simulation am Gesamt-
fahrzeugmodell zeigt die Auswirkungen der Wechselwirkungen auf die Radstellgrößen
auf und zeigt deren Wirken innerhalb der Elastokinematik der betrachteten Vorderrad-
aufhängung.
Kapitel 5 fasst die Arbeit zusammen.
52 Stand des Wissens
In diesem Kapitel wird der momentane Stand des Wissens zu den Schwerpunkten der
Arbeit gegeben. Der erste Abschnitt führt in die Fahrzeugdynamik, speziell in die für
diese Arbeit relevanten Kenngrößen an Gesamtfahrzeug und Rad, ein. Gleichzeitig bein-
haltet dieser Abschnitt einleitende Worte zur Elastokinematik. Im Anschluss werden die
mechanischen Eigenschaften von Elastomeren zunächst allgemeingültig behandelt und
später näher auf bereits experimentell nachgewiesene, geometrische Wechselwirkungen
in zylindrischen, fahrwerklagerähnlichen Elastomerbauteilen eingegangen. Der darauf-
folgende Abschnitt widmet sich der Rolle der Elastomere im Fahrwerk sowie dem zu
lösenden Zielkonﬂikt, dem der Konstrukteur im Entwicklungsprozess eines Fahrzeugs
gegenüber steht. Zudem wird darin auf den typischen Aufbau eines Fahrwerkslagers
eingegangen. Daran anschließend behandelt ein weiterer Abschnitt den Stand des Wis-
sens zur numerischen Simulation von Gesamtfahrzeugen und einzelnen Elastomerbau-
teilen und geht dabei auf die Möglichkeiten zur Abbildung von Fahrwerkslagern inner-
halb der Mehrkörpersimulation und der Finite-Elemente-Methode ein. Ein abschließen-
der Abschnitt gibt Auskunft über experimentelle Einrichtungen zur Untersuchung von
Fahrzeugen, Fahrwerken und Fahrwerklagern.
2.1 Einführung in die Fahrzeugdynamik
Die Fahrzeugdynamik beschreibt die Bewegungen eines Fahrzeuges. Dazu zäh-
len die Wege, Geschwindigkeiten und Beschleunigungen sowie die auf das Fahr-
zeug einwirkenden Kräfte und Momente entlang und um die drei möglichen
Bewegungsrichtungen [39] [95]. Zur Veranschaulichung der nachfolgend beschriebenen
Fahrdynamikkenngrößen ist die Einführung eines in ISO 8855 und DIN 70000 genormten,
kartesischen Koordinatensystems zweckmäßig, siehe Bild 2.1 links.
Innerhalb der Teilgebiete Längs- und Querdynamik vollständiger Fahrzeuge sind Kenn-
größen deﬁniert, die für eine Fahrdynamikbeurteilung üblich sind. Eine für die Beurtei-
lung der Längsdynamik eines Fahrzeuges gebräuchliche Größe ist der sich aufgrund der
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Bild 2.1: Links: Fahrzeug mit genormtem Koordinatensystem nach ISO 8855 und DIN
70000; rechts: Darstellung des Nickwinkel β innerhalb der Fahrzeuglängsdynamik
dynamischen Achslaständerung bei Brems- oder Anfahrvorgängen und damit allgemein
bei Beschleunigungsvorgängen einstellende sogenannte Nickwinkel β. Er stellt die Bewe-
gung um die y-Achse des fahrzeugfesten Koordinatensystems dar, siehe Bild 2.1 rechts,
und ist abhängig von der wirkenden Fahrzeuglängsbeschleunigung, der Fahrzeugmasse,
der Schwerpunktlage sowie den Feder- und Dämpfereigenschaften des Fahrwerkes.
Für eine querdynamische Beurteilung eignet sich der Winkel, der sich zwischen der mo-
mentanen Bewegungsrichtung des Fahrzeuges und der Fahrzeuglängsachse ergibt. Die-
ser wird innerhalb der Fahrzeugdynamik als Schwimmwinkel γ bezeichnet, siehe Bild 2.2
links. Der sich aufspannende Winkel durch die y-Achse des fahrzeugfesten Koordinaten-
systems und der y-Achse des fahrbahnfesten Koordinatensystems wird als Wankwinkel
Φ bezeichnet, siehe Bild 2.2 rechts. Sein Betrag hängt von der Querbeschleunigung, der
Aufbaumasse, der Höhe des Schwerpunktes und den Feder- und Dämpfereigenschaf-
ten des Fahrwerkes ab. Sein Vorzeichen gibt Auskunft darüber ob eine nach Links- oder
Rechtsfahrt vorliegt, ist sein Betrag null liegt keine Kurvenfahrt vor.
Weiterhin fahrdynamisch relevant und gleichzeitig der Untersuchungsgegenstand dieser
Arbeit, sind die Radstellgrößen. Unter diesem Begriff seien die Kenngrößen verstanden,
die die Positionierung des Rades innerhalb des Fahrwerkes beschreiben und dessen Ki-
nematik deﬁnieren. Es erfolgt an dieser Stelle eine Beschränkung auf die die Arbeit be-
treffenden Größen. Der Sturzwinkel η eines Rades stellt bei Betrachtung eines Rades in
der Vorderansicht die Differenz zwischen der Radmittelebene und einer Senkrechten zur
Fahrbahn dar, vgl. Bild 2.3 links. Seine Hauptaufgabe besteht darin, bei negativen Sturz
Bild 2.2: Links: Darstellung des Schwimmwinkel γ innerhalb der Fahrzeugquerdynamik;
rechts: Darstellung des Wankwinkel Φ innerhalb der Fahrzeugquerdynamik
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Bild 2.3: Links: Darstellung von Sturzwinkel η, Spreizung ψ und Lenkrollradius r0 als
Radstellgrößen; rechts: Darstellung des Vorspurwinkels δ als Radstellgröße mit FR als
Fahrtrichtung
die Seitenführungseigenschaften des Reifens und damit des Fahrzeuges zu erhöhen. Ist
die Radmittelebende zum Fahrzeug hin geneigt, ist dieser Winkel mit negativem Vorzei-
chen deﬁniert. In der Draufsicht des Rades lässt sich mittels einer Parallelen längs zur
Fahrzeuglängsachse und der Mittelachse des Rades bei gerade stehender Lenkung der
Vorspurwinkel δ ableiten, siehe Bild 2.3 rechts. Seine Aufgabe besteht darin, beim Rollen
des Rades eine Vorspannung innerhalb der Lenkungsteile und des Reifens zu erzeugen,
um somit eine sofortige Seitenkraftübertragung zu gewährleisten. Sein Vorzeichen ist po-
sitiv, wenn der hintere Abstand der Radmittelebene zur fahrzeugfesten xy-Ebene größer
ausfällt, als der vordere Abstand zu dieser Ebene. FR zeigt im Bild die Fahrtrichtung an.
Eine weitere Kenngröße stellt der Nachlaufwinkel  dar, siehe Bild 2.4. Er ist durch die
Schrägstellung der Lenkachse zur Senkrechten in Fahrzeuglängsrichtung deﬁniert. Durch
eine Schrägstellung wird das Rad gezogen, in dem die gedachte verlängerte Lenkachse
vor der Senkrechten durch Radmittelpunkt auf den Boden trifft. Ein spurstabilisierender
Effekt ist die Folge, denn das Rad ist damit stets bestrebt, sich in Fahrtrichtung auszurich-
ten. Beide die Fahrbahn durchdringende Punkte lassen sich zudem als Nachlaufstrecke
n deﬁnieren. Der Spreizungswinkel ψ deﬁniert sich aus der Neigung der Lenkachse zur
Senkrechten auf der Fahrbahn in Fahrzeugquerrichtung, siehe Bild 2.3 links. Die Sprei-
zung bewirkt beim Einschlagen der Räder ein Anheben Fahrzeugvorderachse. Dies führt
zu einem Rückstellmoment und erleichtert den Rücklenkprozess. Als Lenkrollradius r0
wird der Abstand von Radaufstandspunkt zur verlängerten Lenkachse durch die Auf-
standsﬂäche bezeichnet, siehe Bild 2.3 links.
Bei Vorderansicht auf das Fahrzeug lässt sich der Abstand beider Vorderräder zueinander
als Spurweite w deﬁnieren. Über diese Kenngrößen hinaus können weitere Größen von
fahrdynamischen Interesse sein. Ausführliche Ausführungen ﬁnden sich in [39], [67], [82]
und [38].
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Bild 2.4: Darstellung von Nachlaufwinkel  und Nachlaufstrecke n als Radstellgröße mit
FR als Fahrtrichtung
Eine Änderung erfahren die in diesem Kapitel beschriebenen Kenngrößen infolge der auf
die Radaufhängung wirkenden Kräfte und Momente durch elastische Deformationen der
Einzelbauteile. Die Berücksichtigung von Bauteilelastizitäten ermöglicht dem Entwickler,
nach [39], eine Optimierung der Radaufhängung, sodass die entstehenden Verformun-
gen unter äußerer Belastung kompensiert werden oder sogar der gezielten Beeinﬂussung
des Fahrverhaltens dienen können. Diese gezielte Berücksichtigung der Elastizitäten von
Fahrwerklagern und Lenkern wird in [57], [82] und [39] unter dem Begriff der Elasto-
kinematik behandelt. Demnach ist die Kenntnis des Bauteilverhaltens unter Belastung
für eine intelligente Auslegung einer Radaufhängung unerlässlich. Ein Beispiel für die
Berücksichtigung von Elastizitäten im Produktentwicklungsprozess wird beispielsweise
in [58] gegeben.
Dem fahrdynamischen Vergleich unterschiedlicher Fahrzeuge dienlich, sind neben der
subjektiven Beurteilung durch erfahrene Testfahrer des jeweiligen Herstellers, auch in
ISO- und DIN-Normen standardisierte Fahrmanöver. Nach [117] lassen sich die un-
terschiedlichen Testverfahren und die daraus abgeleiteten Bewertungskriterien in vier
Hauptfahrsituationen zusammenfassen. Diese sind Kurvenfahrverhalten, Übergangsver-
halten, Geradeausfahrverhalten und Wechselkurvenverhalten. Zusätzlich wird inner-
halb dieser Hauptkategorien in Closed-Loop- und Open-Loop-Manöver unterschieden.
Closed-Loop-Manöver erfordern einen geschlossenen Regelkreis, der Fahrer greift aktiv
in die Fahrzeugbewegung ein. Dagegen wird bei Open-Loop-Fahrmanövern der Fah-
rereingriff, beispielsweise die Gaspedalstellung oder der Lenkradwinkel, vordeﬁniert
und unterliegt im Laufe des Manövers keiner Änderung. Damit wird eine Eliminierung
der Fahrereinﬂüsse erreicht und eine objektive und gut reproduzierbare Messung und
Beurteilung der Fahrzeugdynamik ist die Folge [54].
Die stationäre Kreisfahrt stellt das wohl am stärksten etablierteste Fahrmanöver dar. Ei-
ne Normung erfolgte in DIN ISO 4138 [7]. Das zu beurteilende Fahrzeug wird auf einer
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Kreisbahn mit einem konstanten Radius von 100 bis 105 m bewegt. Für unterschiedliche
Fahrgeschwindigkeiten kann somit das Kurvenverhalten beurteilt werden. Erfasst wer-
den hierbei üblicherweise Lenkradwinkel, Schwimmwinkel und Wankwinkel als Funk-
tion der Querbeschleunigung. Jede Fahrgeschwindigkeitserhöhung geht mit einer Er-
höhung der Querbeschleunigung einher. Der Verlauf Lenkradwinkels als Funktion der
Querbeschleunigung dient in der Auswertung als Maß für das Eigenlenkverhalten des
Fahrzeuges, während Wank- und Schwimmwinkel als Funktionen der Querbeschleuni-
gung jeweils maßgebend für Komfort und Sicherheitsbeurteilungen sind [39].
Ein weiteres häuﬁg Anwendung ﬁndendes Fahrmanöver wird in der DIN ISO 7975 [8]
deﬁniert. Das Bremsen in der Kurve dient ebenfalls der Beurteilung des Kurvenfahrver-
haltens eines Fahrzeuges. Durch den direkten Bezug zur Fahrsicherheit wird seine Bedeu-
tung besonders deutlich. Das Hauptziel des Manövers besteht darin, die Auswirkungen
des Bremsvorgangs auf das Richtungsverhalten eines sich ursprünglich auf einer Kreis-
bahn und sich im stationären Zustand beﬁndlichen Fahrzeuges zu bestimmen [97]. Ein
Bremsen auf einer Kreisbahn zieht eine Kursänderung nach sich. Der Eingriff des Fahrers
erfolgt durch dessen Reaktionszeit verzögert. Für eine Auswertung sind die Bewegungs-
größen des ersten Zeitintervalls vor dem Einsetzen der Fahrerkorrektur interessant.
Das Übergangsverhalten eines Fahrzeuges kann durch die Lenkwinkelsprung-Antwort
bestimmt werden. Gemäß DIN ISO 7401 wird das Verhalten beim Übergang von einer
Geradeausfahrt in eine Kurve bzw. einem plötzlichen Spurwechsel bewertet [9]. Der Test
sieht vor, dass während einer Geradeausfahrt mit einer konstanten Geschwindigkeit das
Lenkrad so schnell wie möglich auf einen vorher deﬁnierten Lenkradwinkel eingeschla-
gen und so lange konstant gehalten wird, bis die messtechnisch zu erfassenden Kenn-
größen der Fahrzeugbewegung einen stationären Zustand erreicht haben. Dabei ist die
Gaspedalstellung stets konstant zu halten, auch wenn sich die Fahrgeschwindigkeit ver-
ringert. Der Betrag des Lenkradwinkels ist in Vorversuchen zu bestimmen und so zu
wählen, dass sich nach dem Einschwingvorgang eine bestimmte Querbeschleunigung
einstellt. Mit dem Testverfahren lassen sich die Fahrstabilität, die Schnelligkeit des An-
sprechens und damit auch die „Direktheit“ der Lenkung beurteilen.
2.2 Mechanische Eigenschaften von Elastomeren
Elastomere zählen neben den Thermoplasten und den Duroplasten zur Werkstoffgruppe
der organischen Polymere. Ergebnisse jahrelanger Forschung an diesem Werkstoff haben
ein komplexes Materialverhalten aufgezeigt. Die üblichen Kenngrößen zur Beschreibung
des Materialverhaltens in der Werkstoffwissenschaft sind z. B. der Elastizitätsmodul und
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Bild 2.5: Links: Kraft-Weg-Kurven eines zyklisch, quasi-statisch belasteten Fahrwerk-
lagers; rechts: Veranschaulichung des zeitabhängigen Spannungs- und Dehnungs-Zeit-
Verlaufs bei harmonischer, zyklischer Anregung mit kleinen Amplituden
der Verlustmodul, die beide von verschiedenen Parametern abhängen. Verformungsge-
schwindigkeit und -frequenz sowie die Temperatur seien beispielhaft dafür genannt. Die
wichtigsten Eigenschaften sollen im Nachfolgenden näher erläutert werden. Ausführli-
che Abhandlungen ﬁnden sich u. A. in LIN [108], SEDLAN [104], POPOV [94], LION [70],
IHLEMANN [43], BERGSTRÖM UND BOYCE [17] oder FLAMM [29].
Zweckmäßig für nachfolgende Ausführungen ist die Beschränkung auf gefüllte Elasto-
mere, da diese teils abweichende mechanische Eigenschaften im Vergleich zu ungefüllten
Elastomeren aufweisen und im Fahrwerkbereich ausschließlich anzutreffen sind. Die im
Material enthaltenen Füllstoffe dienen der Beeinﬂussung der Gebrauchseigenschaften.
Üblicherweise werden Ruß und Kieselsäure vor dem Vulkanisieren beigemischt. Mit ih-
rer Hilfe lassen sich u. A. Elastizitäts-, Dämpfungs- sowie Abriebverhalten beeinﬂussen.
Ein einachsig, quasi-statisch belastetes Fahrwerklager, bestehend aus diesem Werkstoff,
zeigt eine nicht-lineare Spannungs-Dehnungs-Charakteristik. Bild 2.5 links zeigt dazu
einen typischen Kraft-Weg-Verlauf. Unter quasi-statischer Beanspruchung nimmt die
Spannungs-Dehnungs-, respektive Kraft-Weg-Kurve, eine für große Verformungen typi-
sche geschwungene Form und eine für kleine Verformungen typische elliptische Form,
wie im Bild zu sehen ist, an. Die in den Kurven eingeschlossene Fläche wird als Hysterese
bezeichnet und stellt die im Material dissipierte Energie während eines vollständigen Zy-
klus dar. In Experimenten unter einachsiger, zyklischer Beanspruchung ist zugleich auch
zu beobachten, dass der erste Last-Zyklus einer jeweiligen Dehnungsstufe deutlich von
den nachfolgenden Zyklen der gleichen Dehnungsstufe abweicht. Spannung und Hys-
terese im ersten Zyklus liegen während der ersten Belastungsphase deutlich über den
Werten der nachfolgenden Zyklen. Darauffolgende Zyklen zeigen eine fortschreitende
Erweichung, bis sich schließlich ein stationärer Verlauf einstellt. Dieser Zustand wird so
lange beibehalten, bis eine Belastung erfolgt, die oberhalb der des ersten Zyklus liegt. Es
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stellt sich daraufhin nach mehreren Folgezyklen ein neuer stationärer Zustand ein. Die-
ser nach seinem Entdecker benannte MULLINS-Effekt tritt vor allem bei Elastomerkör-
pern auf, die vorher noch keine Belastung erfahren haben [86]. Bei zeitnaher erneuerter
Belastung ist der MULLINS-Effekt weniger stark ausgeprägt und vernachlässigbar. Mit
zunehmender Ruhezeit zwischen den Beanspruchungen prägt er sich oft wieder stärker
aus. Er wird durch die Schädigung innerer Bindungen erklärt, die sich jedoch im Laufe
der Zeit teilweise regenerieren können [104].
Weiterhin ist eine Abnahme des dynamischen Schermoduls G′ mit zunehmen-
der Deformationsamplitude unter zyklischer Beanspruchung zu beobachten. Der
sogenannte PAYNE-Effekt oder FLECHTER-GENT-Effekt wird nach aktueller Theo-
rie auf Schädigungen des Füller-Füller-Netzwerks innerhalb des Elastomers zurück
geführt [93], [30] [18]. MULLINS- und PAYNE-Effekt sind bei ungefüllten Elastomeren
praktisch vernachlässigbar [70], [104].
Zyklische Beanspruchungen von gefüllten Elastomeren mit kleinen Dehnungsamplitu-
den zeigen, dass das mechanische Verhalten jedoch vorwiegend von Verformungsge-
schwindigkeit sowie Temperatur dominiert werden. Wird ein Elastomer einer einach-
sigen Dehnung mit sinusförmigen ε-t-Verlauf ε (t) = ε0 sin (ωt) unterworfen, resultiert
daraus eine Spannung σ (t) mit dem sinusförmigen Verlauf σ (t) = σ0 sin (ωt − δ) mit
einer Phasenverschiebung δ (Verlustwinkel), siehe Bild 2.5 rechts.
Durch das viskoelastische Materialverhalten wird ein Teil der eingebrachten Energie elas-
tisch gespeichert, ein Teil durch innere Dämpfung dissipiert. Zur Verdeutlichung ist eine
Betrachtung in der komplexen Ebene nützlich, in dieser dazu ein komplexer Elastizitäts-
modul E∗ eingeführt wird. Sein Realanteil stellt den Speichermodul E′ dar und steht für
die elastische Energiespeicherung des Materials. Der Imaginäranteil stellt den Verlustmo-
dul E′′ dar, welcher phasenverschoben zur Erregung schwingt und die im Material durch
innere Reibung dissipierte Energie dar stellt
|E∗| =
√
(E′ + E′′. (2.1)
Spannung und Dehnung stehen für harmonische Erregungen und nach dem Einschwin-
gen bei kleinen Dehnungsamplituden ε0 in dem linearen Zusammenhang





Die Phasenverschiebung δ (Verlustwinkel) ergibt sich zu
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Bild 2.6: Links: Axiale Lagersteiﬁgkeit |E∗| als Funktion der Anregungsfrequenz; rechts:





Bild 2.6 links zeigt eine Messung der Axialfedersteiﬁgkeit als Betrag des komplexen Elas-
tizitätsmoduls aus Speicher- und Verlustmodul, Gl. 2.1, sowie Bild 2.6 rechts eine sepa-
rate Messung des Verlustwinkels δ an einem Elastomerfahrwerklagers bei Variation der
Anregungsfrequenz unter konstanter Wegamplitude. Der komplexe E-Modul weist über
das betrachtete Anregungsspektrum einen nahezu konstanten Verlauf auf. Eine weitere
Steigerung dieser Frequenz bis zu einer charakteristischen Frequenz resultiert in einer
erheblichen Verhärtung des Materials. Der Zustand oberhalb dieser Frequenz wird auch
als Glaszustand bezeichnet. In diesem Zustand ist der Speichermodul E′ typischerweise
um zwei bis drei Größenordnungen größer als im quasi-statischen Fall. Der Verlustmodul
steigt hingegen linear an. Eine Erhöhung der Anregungsfrequenz führt dadurch zunächst
zu einem Anstieg, der sein Maximum über der Frequenz der Glasübergangstemperatur
besitzt, danach fällt der Verlustmodul typischerweise ab [61].
Neben der Verformungsgeschwindigkeit bzw. der Frequenz der Erregung besitzt die
Temperatur einen entscheidenden Einﬂuss auf die Materialeigenschaften. WILLIAMS,
LANDEL und FERRY haben bereits 1955 das Zeit-Temperatur-Superpositionsprinzip an-
hand von empirischen Untersuchungen an Polymeren beschrieben. Es besagt, dass ein
bestimmtes Materialverhalten mit Hilfe verschiedener Kombinationen aus Anregungs-
frequenz und Bauteiltemperatur erzeugt werden kann [114]. Ein durch eine Erhöhung
der Anregungsfrequenz erzeugtes Materialverhalten kann ebenso durch eine Absenkung
der Temperatur erreicht werden. Frequenz- und Temperatur sind äquivalent zueinander.
Wird ein Referenzzustand bei einer bestimmten Temperatur Tref und Anregungsfrequenz
fref deﬁniert und soll das gleiche mechanische Verhalten, welches in diesem Zustand auf-
tritt, bei einer Frequenz f realisiert werden, die einem Vielfachen der Referenzfrequenz
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entspricht,
f = aT fref, (2.4)
so lässt sich die erforderliche Temperatur T aus der von WILLIAMS, LANDEL und
FERRY postulierten WLF-Gleichung (auch VF-Gleichung nach VOGEL und FULCHER)





= lg aT =
−C1 (T − Tref)
(C2 + T − Tref)
. (2.5)
Bei gefüllten Elastomeren ist mit zunehmenden Füllstoffgehalt zur Aufrechterhaltung des
Zeit-Temperatur-Superpositionsprinzips neben der Verschiebung auf der Frequenzachse
durch den Faktor aT ebenfalls eine Verschiebung auf der Modulachse vorzunehmen. Wei-
tere Ausführungen ﬁnden sich z. B. in KLÜPPEL UND FRITZSCHE [53].
Die bisher beschriebenen Materialeigenschaften beziehen sich auf unidirektional bean-
spruchte Probekörper mit einfacher, genormter Geometrie. Eine auf komplexere Geo-
metrien erweiterte Betrachtung an Probekörpern von zylindrischer Form, beispielsweise
Fahrwerkslagern, zeigt bei einachsiger Belastung eine dem genormten Probekörper ähn-
liche Spannungs-Dehnungs-Charakteristik, siehe Bild 2.5 links. Diese Erkenntnis wur-
de bereits von OK ET AL. in [90] erzielt. Gleiches wurde zudem von LEE ET AL. [63],
TÁRANGO ET AL. [111] und KEARSE UND RUDMAN [48] beobachtet. Darüber hinaus ﬁn-
den sich in [12], [42], [41], [110], [65] und [64] zusätzliche Ausführungen zum Verhalten
und zur Beschreibung des Verhaltens von zylindrischen Fahrwerkslagern.
Überlagerte Lastzustände verursachen jedoch eine hiervon abweichende Charakteristik.
KADLOWEC ET AL. beschreibt in [46] und [47] Wechselwirkungen einzelner Lastrichtun-
gen untereinander. Die Spannung, respektive Rückstellstellkraft, bei einer bestimmten
Dehnung eines axial beanspruchten Probekörpers ändert sich nichtlinear bei gleichzeiti-
ger Beaufschlagung mit einer Verdrehung um dieselbe Achse. Gleiches gilt für die radiale
Beanspruchung bei gleichzeitiger Verdrehung um die Längsachse des zylindrischen Kör-
pers. Beobachtet wurde weiterhin, dass sich das Rückstellmoment im einachsigen Lastfall
ebenfalls vom Rückstellmoment bei mehrachsigen Lastzuständen unterscheidet. Axiale
und radiale Verschiebung üben einen Einﬂuss auf das Reaktionsmoment aus und um-
gedreht. OK ET AL. beschreibt in [90] Wechselwirkungen zwischen axialer und radialer
Beanspruchungsrichtung. Eine rein axiale Dehnung ruft eine höhere Spannung in axia-
ler Richtung im Probekörper hervor, als überlagerte Dehnungen in axialer und radia-
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ler Richtung. Dabei beeinﬂusst auch die axiale Verformung die Spannungen in radialer
Richtungen, jedoch in deutlich geringerem Maße. Eine überlagerte, radiale Verformung
von 3 mm reduziert im konkreten Fall die axiale Rückstellkraft bei 2 mm axialer Verfor-
mung um 22 % gegenüber rein unidirektionaler Beanspruchung. MARS ET AL. stellt in
Versuchen an zylindrischen Probekörpern in [81] und [80] ebenfalls fest, dass eine axiale
Verschiebung und eine Torsion um die gleiche Achse Wechselwirkungen zeigen und die
Bauteilsteiﬁgkeiten vom Gesamtverformungszustand abhängig sind. Wechselwirkungen
und die Möglichkeit diese zu modellieren, werden in [66] und [89] vorgestellt. Darüber
hinaus wird von MARS [79] ein Elastomer-Probekörper für Untersuchungen unter mehr-
achsigen Bedingungen vorgeschlagen. Detaillierte Informationen zu Untersuchungen an
PKW-Fahrwerklagern ﬁnden sich in [76] und Abschnitt 3.2.
2.3 Elastomere im Fahrwerk
Aufgrund ihres gezielt einstellbaren, vielfältigen mechanischen Verhaltens, eignen sich
Elastomere für einen Einsatz im Fahrzeugbau. Besonders an Positionen im Fahrwerk,
an denen Kräfte und Momente in deﬁnierten Bewegungsrichtungen übertragen werden
sollen und zusätzlich Schwingungen gedämpft sowie Geräusche isoliert werden sollen,
ist ein Einsatz anzuraten.
Der Konstrukteur steht bei ihrer Auslegung vor der Aufgabe, den Zielkonﬂikt aus gu-
ter Fahrdynamik und gutem Fahrkomfort in Abhängigkeit der Marktposition des Fahr-
zeuges bestmöglich zu lösen. Gute Fahrdynamik lässt sich durch hohe Lagerfederstei-
ﬁgkeiten erreichen, wohingegen ein hoher Fahrkomfort niedrige Steiﬁgkeiten und ein
hohes Dämpfungsvermögen der Lager erfordert. Der Einﬂuss der Lager in Hinsicht auf
Fahrdynamik wird in Bild 2.7 links ersichtlich. Werden die Lagerfedersteiﬁgkeiten ge-
genüber der Werkkonﬁguration eines Fahrzeuges weicher an der Vorderachse und deut-
lich härter an der Hinterachse gewählt, stellt sich während einer stationären Kreisfahrt
mit kontinuierlicher Geschwindigkeitserhöhung des Fahrzeugs ein abweichender erfor-
derlicher Lenkwinkel für eine bestimmte Querbeschleunigung ein. Gleiches gilt für eine
harte Vorderachskonﬁguration in Verbindung mit einer weichen Hinterachskonﬁgurati-
on. Der Einﬂuss der Lager auf den Fahrkomfort wurde bereits von CHEN, LOHSE ET AL.
in [73] gezeigt. Als Bewertungskriterium wurde die Fahrersitzbeschleunigung herange-
zogen, die als Maß für die Komfortwahrnehmung des Fahrers dient.
Im konkreten Fall einer McPherson-Vorderradaufhängung wird fahrdynamisch zweck-
mäßig zwischen Führungslager und Komfortlager unterschieden [39], Bild 2.7 rechts ver-
anschaulicht dies. Dem Führungslager obliegen in dieser Achskonstruktion die Aufga-
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VA weich; HA hart
VA hart; HA weich
Bild 2.7: Links: Lenkwinkel in Abhängigkeit der Querbeschleunigung für unter-
schiedliche Lagerfedersteiﬁgkeiten an Vorder- und Hinterachse eines Mittelklassen-
fahrzeuges; rechts: Führungs- und Komfortlageranordnung in einer Mc-Pherson-
Vorderrandaufhängung in einem kostengünstigen Mittelklassenfahrzeug
ben, in radialer Lagerrichtung einen Teil der Radführung zu übernehmen und in axialer
Richtung schwingungsdämpfend zu wirken. Das Komfortlager hingegen dient in radia-
ler Richtung hauptsächlich der Schwingungsisolierung und zudem auch in geringerem
Maße der Abstützung des Rades in Querrichtung. Seine Hauptaufgabe in axialer Wir-
krichtung ist die Abstützung in Längsrichtung. Zusätzlich dienen die Elastomerlager in
der Elastokinematik zur Beeinﬂussung des Fahrverhaltens auch in Hinblick auf die Si-
cherheitseigenschaften des Gesamtfahrzeuges. Die geometrische Anordnung der Lager
und deren unterschiedlichen Steiﬁgkeiten führen beispielsweise bei einer Vollbremsung
während einer Geradeausfahrt dazu, dass sich ein über das Normalmaß hinausgehender
Vorspurwinkel δ einstellt. Die Spurtreue des Fahrzeuges wird erhöht und die Ausbrech-
neigung dadurch verringert.
Elastomerfahrwerklager können zur Erreichung der geforderten Funktionen in Bezug auf
Geometrie und Material sehr unterschiedlich ausgeführt werden. Ihre Vielfalt reicht von














Bild 2.8: Links: Maßstabsgerechte Querschnittdarstellung eines Führungslagers; rechts:
Maßstabsgerechte Querschnittdarstellung eines Komfortlagers







Bild 2.9: Skizze eines Vollgummilagers
pen mit integrierter Gleitlagerung.
Häuﬁg besteht ihr Aufbau nach [39] und [82] aus einer von einem Elastomerkörper umge-
benen, oftmals metallischen, Innenhülse, siehe Bild 2.8 links und rechts. Je nach Anwen-
dungsfall umgibt eine zusätzliche Außenhülse das Elastomer, siehe Bild 2.8 rechts. Wei-
terhin ﬁnden federsteiﬁgkeitserhöhende Stahleinlagen Anwendung, siehe Bild 2.8 links.
Die Stirnﬂäche der Innenhülse und die Verschraubung sind dabei konstruktiv so ausge-
legt, dass nach dem Klemmen im Hilfsrahmen bei maximalem Verdrehwinkel kein Rut-
schen möglich ist. Die Formgebung und die Deﬁnition der Materialmischung des Elas-
tomerkörpers erfolgt nach den Anforderungen an die notwendigen Federsteiﬁgkeiten.
Geometrisch wird durch Nieren in Belastungsrichtung die Steiﬁgkeit in dieser Richtung
reduziert. Zusätzlich werden die Rückstellmomente gesenkt. Zwischenhülsen aus Stahl
im Elastomer erhöhen die radiale Steiﬁgkeit des Lagers. Weiterhin werden große axia-
le Kräfte durch integrierte Anschläge mit der Funktion einer Festlagerung innerhalb der
Fahrwerklager aufgenommen. Innen- und Außenhülse sind stets stoffschlüssig mit dem
Gummikörper verbunden.
Eine dauerhafte Zugbelastung hat sich bei Gummiwerkstoffen als ungünstig herausge-
stellt. Aufgrund dessen werden die Außenhülse oder die Passung des Lagersitzes so aus-
geführt, dass beim Verpressen in den entsprechenden Lagersitz eine radiale Vorspannung
erreicht wird. Druck- und Schubspannungen sind die gewünschte Folge. Alternativ kann
bei Kunststoff-Außenhülsen durch Spritzdruck und Schrumpfspannungen eine Vorspan-
nung im Elastomer erreicht werden.
Für eine Vorauslegung eines Vollgummilagers ohne geometrische Besonderheiten, siehe





und für die radiale Federsteiﬁgkeit cr





Der Beiwert k hängt hierbei nach [82] vom Verhältnis der Baulänge h zur Wandstärke des
Gummis s = r2 − r1 ab und steigt vom Wert 1 bei h/s = 0 progressiv an. Die in Lenkern
verwendeten Lager weisen Querschnittsverhältnisse bis ca. h/s = 10 auf. Der Parameter
k kann für diesen Bereich mit der folgenden Gleichung angenähert werden
k ≈ 1 + 0, 02(h/s)2,5. (2.8)







Der Schubmodul G wächst mit zunehmender Shorehärte (HS). Die Härte für Fahrwerks-
lager liegt typischerweise zwischen 45 − 65 Shorehärte A.
In wenigen Fahrwerksausführungen unterliegt das Elastomer zusätzlich einer kardani-
schen Beanspruchung. Hierbei wird die metallische Innenhülse mit ihrer Längsachse ge-
genüber der Längsachse des Elastomerkörpers in einem kleinen Winkelbereich verdreht.
Das Elastomer wirkt für somit als Kugelgelenk [39].
Grundlegend werden im Auslegungsprozess die Federsteiﬁgkeiten für die jeweiligen
Raumrichtungen unabhängig voneinander eingestellt. Eine Berücksichtigung von Ver-
änderungen dieser Steiﬁgkeiten infolge von mehrachsiger Beanspruchungen bzw. Wech-
selwirkungen ﬁnden derzeit im Auslegungsprozess keine Beachtung.
2.4 Simulation von Gesamtfahrzeugen und Elastomerla-
gern
Neben der Prüfstandstechnik und dem reellen Fahrversuch hat sich die Simulation als
fester Bestandteil der Fahrzeugentwicklung durchgesetzt. Dabei sind unterschiedliche
Programmtypen für unterschiedliche Aufgaben entstanden. Zur Beschreibung des Bewe-
gungsverhaltens von komplexen physikalischen Systemen eignet sich die Mehrkörpersi-
mulation (MKS). Dagegen eignet sich die Finite-Elemente-Methode (FEM) beispielsweise
zur Analyse des mechanischen Deformationsverhaltens eines Körpers unter Lasteinwir-
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kung. Neueste Anstrengungen versuchen, beide Systeme innerhalb einer Programmober-
ﬂäche zu vereinen.
Nach RILL UND SCHAEFFER [99] bedient sich die Mehrkörpersimulation für rechenefﬁ-
ziente Abbildungen des physikalischen Modells sogenannter Starrkörper. Ihnen werden
jeweils die Eigenschaften Masse, Schwerpunktlage und Trägheitstensor zugewiesen. Ihre
geometrische Ausdehnung ist für eine derartige Betrachtung unerheblich. Zu Einschrän-
kung der möglichen sechs Freiheitsgrade jedes Starrkörpers dienen masselose Gelenke als
Verbindungselemente. Die Abbildung elastischer Körper geht stets mit einer Erhöhung
der benötigten Rechenzeit einher. Je nach Genauigkeitsanforderung werden elastische
Körper daher vereinfacht modelliert, in dem mehrere Starrkörper gekoppelt durch Feder-
Dämpfer-Elemente in sogenannten Lumped-Mass-Modellen abgebildet werden. Auf die
Abbildung von Feder-Dämpfer-Elementen, wie beispielsweise Fahrwerkslagern, wird in
diesem Abschnitt gesondert eingegangen.
Zunächst folgt der Deﬁnition der Problemstellung die physikalische Modellbildung. Eine
Abstraktion des Modells führt im nächsten Schritt zum mathematischen Modell und der
Bildung sogenannter Bewegungsgleichungen. Die Bewegungsgleichungen beschreiben
die Positionen der Körper bezogen auf ein Referenzkoordinatensystem bzw. Inertialsys-
tem und lauten nach FORG [31] für ein mechanisches System
q˙ = T u, (2.10)
M u˙ = h+Wλ, (2.11)
mit
(q,u, λ, t) ∈ N. (2.12)
Darin stellen q die generalisierten Lagekoordinaten dar und u die generalisierten Ge-
schwindigkeitskoordinaten. T beschreibt die Abbildungsmatrix und M die Massenma-
trix. M enthält die Trägheitseigenschaften aller Körper, ist symmetrisch sowie positiv
deﬁnit. h enthält die generalisierten inneren und äußeren Kräfte mit einwertigen Kraft-
gesetzen sowie alle gyroskopischen Kräfte [23]. Die generalisierten Kräfte mit mehrwer-
tigen Kraftgesetzen werden durch λ abgebildet und mit der Matrix der generalisierten
Kraftrichtungen von Kräften mit mehrwertigen Kraftgesetzen W multipliziert. Zuletzt
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bildet N die Menge aller Nebenbedingungen in Form von Gleichungen und Ungleichun-
gen ab.
Werden die Bewegungsgleichungen numerisch gelöst, wird ein Simulationsergebnis er-
zielt, welches mit Messungen vergleichbar ist und der Validierung des Modells dienen
kann. Stimmen beide Ergebnisse im Rahmen vordeﬁnierter Grenzen überein, lassen sich
von nun an virtuell und zeitefﬁzient Aussagen über das Verhalten eines betrachteten Sys-
tems treffen sowie einfach Parametervariationen durchführen. Speziell die Fahrzeugsi-
mulation stellt eine mögliche und zugleich bedeutende Anwendung dar. Die Simulation
von Gesamtfahrzeugen benötigt zur Beschreibung des Fahrzeugmodells neben den vo-
ran genannten Parametern zusätzlich ein Reifenmodell und eine Wegstreckendeﬁnition.
Es seien an dieser Stelle die derzeit üblichsten Reifenmodelle angeführt. Dazu gehört die
Magic Formula mit empirischen Ansatz nach PACEJKA [91] und die Modelle mit phy-
sikalischen Ansatz MC-SWIFT nach JONG [45] sowie FTire nach GIPSER [36]. Die Weg-
streckendeﬁnition erfolgt im Rahmen der Möglichkeiten der Reifenmodelle und muss
entsprechend angepasst werden. Die vertikale Erregung darf bei Verwendung von Magic
Formula beispielsweise nur bis zu einer Frequenz von 8 Hz erfolgen.
Elastomere werden innerhalb von Mehrkörpermodellen mit rheologischen Ersatzmodel-
len abgebildet. Neben den grundlegenden Materialmodellen nach Kelvin-Voigt, Max-
well sowie dem linearen Standardmodell sind auch erweiterte Modell mit höherer Pa-
rameteranzahl üblich. Detaillierte Ausführungen zum Aufbau und dem konkreten Ver-
wendungszweck ﬁnden sich z. B. in [87], [102], [60] und [62]. Zur Beschreibung von
Fahrwerkslagern innerhalb von Gesamtfahrzeugmodellen ist diese Art der Beschreibung
die numerisch efﬁzienteste. Dabei erfolgt die Modellierung meist mit je einem Feder-
Dämpfer-Element für jeden translatorischen und rotatorischen Freiheitsgrad.
Die Abbildung von Wechselwirkungen ist nur bedingt möglich, indem Ersatzmodell-
typen Anwendung ﬁnden, die die Möglichkeit zum Hinterlegen von Steiﬁgkeits- und
Dämpfungsmatrizen bieten. Mit ihnen erfolgt die Deﬁnition für Steiﬁgkeit und Dämp-
fung für jede Raumrichtung und den Raumrichtungen untereinander, jedoch nur line-
ar. Eine Möglichkeit zur numerisch efﬁzienten Berücksichtigung von Wechselwirkungen
wird in Abschnitt 4.2.4 vorgestellt, der Aufbau und die Veriﬁkation eines detaillierten
Gesamtfahrzeugmodells in Abschnitt 4.2.1.
Eine Berechnung des Bauteilverhaltens wird durch die Nutzung von numerischen
Methoden wie beispielsweise der FEM möglich. Mit ihnen soll eine möglichst ge-
naue Aussage über die Bauteildeformation unter Einwirkung äußerer Lasten getrof-
fen werden. Weitere Ausführungen, speziell zur Finite Elemente Methode, ﬁnden sich
in [78], [52] und [106]. Über den Fall der linearen Elastizität hinaus gibt es seit gerau-
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mer Zeit Bemühungen, dass Verhalten hochelastischer und zugleich nichtlinearer Werk-
stoffe, wie beispielsweise Gummi, möglichst genau vorausberechnen zu können. Die
nichtlineare FEM bedient sich dabei dem kontinuumsmechanischen Konzept für große
Verformungen [15], [44]. Die Beschreibung des hyperelastischen Materialverhaltens er-
folgt mittels elastischer Potentialfunktion W. Sie wird genutzt, um den zweiten Piola-





Eij stellen dabei die Komponenten des LAGRANGE’schen Verzerrungstensors dar. Die
elastische Potentialfunktion W kann innerhalb der Gl. 2.13 unterschiedliche Gestalt an-
nehmen. MOONEY [84] und RIVLIN [100] beschreiben einen phenomenologischen Mo-
delansatz. Die elastische Potentialfunktion W wird durch die erste Invariante des lin-
ken Cauchy-Green-Deformationstensors B und durch in Experimenten zu bestimmende
Materialkonstanten C1 und C2 ausgedrückt. Als ein Sonderfall soll das NEO-HOOKE-
Materialmodell [100] angeführt werden. Zunächst verhält sich dieses linear. Bei Errei-
chen eines bestimmten Punktes knickt die Spannungs-Dehnungskurve auf ein konstantes
Niveau ein. Ein physikalisch motiviertes Modell beschreiben ARRUDA UND BOYCE [14].
Dem Ansatz liegt ein Würfel zugrunde, in dem alle acht Eckpunkte durch ungeläng-
te Molekülketten mit dem Zentrum verbunden sind. Zur Parametrisierung werden die
drei Materialkonstanten Schubmodul G, maximale Molekülkettendehnung λL und ein
Inkompressibilitätsparameter D1 benötigt. λL berechnet sich mit rL als maximale Mole-










mit K als Kompressionsmodul des entsprechenden Materials.
Neben den für diese Arbeit wichtigen Modellen existieren weitere, etablierte Modelle. De-
ren Aufzählung beschränkt sich an dieser Stelle auf die in den Programmen Ansys 13 und
Abaqus kommerziell verfügbaren. OGDEN [88] beschreibt zunächst allein und später zu-
sammen mit DORFMANN [25] beispielsweise eine elastische Potentialfunktion W, mit der
der MULLINS-Effekt abgebildet werden kann. Als ein weiteres oft genutztes hyperelasti-
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sches Materialmodell auf phenomenologischer Basis ist das von GENT [34] beschriebene
Modell zu sehen. Es beschreibt die Idee von einer sich bei Deformation einstellenden
maximalen Kettenlänge. Als letztes sei das Modell nach YEOH [116] angeführt, dessen
Ansatz für inkompressible Medien ebenfalls nur auf der ersten Invariante I1 des linken
Cauchy-Green-Deformationstensors basiert. Alle angeführten Modelle, bis auf das rein
physikalisch motivierte Modell nach ARRUDA-BOYCE, lassen sich auf das NEO-HOOKE-
Modell zurückführen.
Unter Nutzung der aufgeführten Modelle sind in der Vergangenheit umfangreiche Be-
strebungen unternommen worden, das Verhalten von Fahrwerkslagern oder stark ähnli-
chen Bauteilen numerisch voraus zu berechnen. Exemplarisch seien dafür [69], [21], [112]
und [98] angeführt. Die Bestimmung von Wechselwirkungen mithilfe der FEM
wird in Abschnitt 4.1 beschrieben. Weiterführende Erläuterungen ﬁnden sich in
LOHSE ET AL. [77] und LOHSE ET AL. [74].
Es sei erwähnt, dass vermehrt im Bereich der Simulation von Elastomeren Anstrengun-
gen unternommen werden, netzfreie Methoden, wie z. B. die MLPG-Methode praktikabel
zu machen. Detaillierte Ausführungen sind z. B. in [71] und [72] enthalten. Die mit hohen
Verformungen verbundenen Probleme innerhalb der FEM, speziell am Beispiel von Fahr-
werkslagern, werden z. B. in [22] und [85] diskutiert.
2.5 Experimentelle Einrichtungen zur Untersuchungen
von Fahrwerken und Fahrwerkslagern
Die Prüfung von Fahrwerken und einzelnen Unterbaugruppen besitzt im Fahrzeugbau
einen hohen Stellenwert. Prüfanlagen erleichtern die Abschätzung von Bauteillebensdau-
ern durch die Nutzung geeigneter Lastkollektive und ermöglichen damit eine wesentli-
che Zeitersparnis. Zudem ergeben sich häuﬁg kürzere Rüstzeiten und eine Kostenreduk-
tion gegenüber dem reellen Fahrversuch. Auch können mit ihnen während des Entwick-
lungszeitraums von Fahrzeugen leicht Parametervariationen beispielsweise an den Rad-
stellgrößen vorgenommen werden und im Versuch auf deren fahrdynamischen Auswir-
kungen hin untersucht werden. Sie sind ein unerlässliches Werkzeug neben der immer
mehr an Bedeutung gewinnenden Simulation.
Für eine Übersicht ist eine Unterteilung in Gesamtfahrwerk- bzw. Gesamtfahrzeugprüf-
stände, Achs-, Halbachs- und Komponentenprüfstände zweckmäßig. Diese erhebt jedoch
nicht den Anspruch auf absolute Vollständigkeit. Stetig werden neue Prüfanlagen entwi-
ckelt bzw. bestehende verändert und angepasst.





Bild 2.10: Links: Prinzipdarstellung eines Flachbahnprüfstands; rechts: Prinzipdarstel-
lung eines Vierstempelprüfstands
Gesamtfahrzeugprüfstände dienen der Untersuchung von vollständigen Fahrzeugen
und zeigen damit das Wirken des Gesamtsystems. BUKOVICS ET AL. beschreibt in [20]
einen solchen Prüfstand. Neben der Lebensdauerprüfung sind daran Akustik- und Kom-
fortuntersuchungen durchführbar. Wesentliches Merkmal dieser Anlage bildet die durch
Hydraulikzylinder realisierte vertikale Fahrbahnanregung, welche durch Flachbahnein-
heiten ergänzt wird, siehe Bild 2.10 links. Ein Elektromotor dient als Antrieb jener Flach-
bahneinheiten. Die Anlage bietet dem Betreiber dadurch die Möglichkeit, Versuche mit
rollenden Rädern durchzuführen. Ein rollendes Rad zeigt aufgrund des komplexen Mate-
rialverhaltens und der giroskopischen Effekte gegenüber dem stehenden Rad Unterschie-
de in Bezug auf Steiﬁgkeit und Dämpfung. Dies wurde u. a. von GÖHLICH ET AL [35] und
LEISTNER [68] gezeigt. Einen ähnlichen Aufbau besitzt die in [56] beschriebene Prüfan-
lage. Zwei hydraulisch, vertikal erregte Flachbahneinheiten, siehe dazu [2], [3] und [4],
bilden zusammen mit zwei an der Hinterachse angebrachten Hydraulikzylindern den
Gesamtfahrzeugprüfstand. Zudem beﬁnden sich Prüfstand und Fahrzeug in einer Kli-
makammer, sodass auch unter verschiedenen klimatischen Bedingungen geprüft werden
kann. Eine ähnliche Konstruktion und darauf basierende Weiterentwicklungen werden
in [5] und [6] vorgestellt. Beim Vierstempelprüfstand wird die Vertikalanregung hinge-
gen mit Verzicht auf Flachbahneinheiten ausschließlich durch hydraulisch angetriebene
Stempel realisiert, siehe Bild 2.10 rechts. Detaillierte Beschreibungen ﬁnden sich dazu
in [1] und [96]. Eine Reduzierung des Komplexitätsgrades stellen Gesamtfahrzeugprüf-
ständen ohne Räder dar. Hierbei werden die hydraulischen Stellglieder direkt am Rad-
träger oder an der Nabe angelenkt. Alternativ erfolgt die Kopplung zur Hydraulik mit
Radersatzbaugruppen (Messrädern), welche zur Messung von Kräften und Momenten
Sensorik beinhalten.
Achsprüfstände dienen dagegen der Prüfung einzelner Achsen. Sie ﬁnden ihren Einsatz
meist vor dem ersten Fahrzeugprototyp. Unter ihnen ﬁnden sich Ausführungen mit bis
zu 12 Belastungseinheiten, mit denen eine Abdeckung aller möglichen Freiheitsgrade
beider Radnaben erreicht wird. Auch hier ﬁndet, bedingt durch die ins Fahrwerk ein-
zuleitenden großen Kräfte, ausschließlich Hydraulik Anwendung. Unter ihnen existieren
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jedoch verschiedene Ausführungen in Bezug auf die Krafteinleitungspfade. Neben der
üblichen, direkten Anlenkung der Zylinder an die Radnabe ﬁndet sich ebenfalls eine indi-
rekte Ankopplung über Umlenkhebel. Eine Unterart der direkten Anlegung bildet bspw.
die Stewart-Gough-Plattform, welche in der Literatur auch häuﬁg unter der Bezeichnung
Hexapod zu ﬁnden ist. Details zum Aufbau und zur Funktion ﬁnden sich in [51]. Ihre
Besonderheit liegt in der Fähigkeit, alle sechs Freiheitsgrade an der Plattform abbilden zu
können. Nachteilig ist die aufwendig zu realisierende Steuerung der sechs Hydraulikzy-
linder und der beschränkte Arbeitsraum.
Als eine weitere Art sind die Halbachs- bzw. Viertelfahrzeugprüfstände zu nennen. Un-
ter ihnen ﬁnden sich Ausführungen mit und ohne schwingungsfähiger Aufbaumas-
se. Einfache Prüfaufbauten ohne Aufbaumassen simulieren eine unendlich Karosserie-
federsteiﬁgkeit und Aufbaumassen und liefern als Folge höhere Lasteinträge in die
Fahrwerksbauteile [59]. Eine Möglichkeit die Karosserieelastizität abzubilden, beschreibt
DEUSCHL [24]. Hier werden neben der Fahrbahnanregung durch einen Hydraulikzylin-
der mit einem zweiten Zylinder die Aufhängepunkte des Querlenkers derart verscho-
ben, dass Winkeländerungen an den Fahrwerkbauteilen erzeugt werden, wie sie bei ei-
ner Straßenfahrt anzutreffen sind. Der in [33] und [32] beschriebene Viertelfahrzeugprüf-
stand verfügt über eine zusätzliche, bewegliche Hilfsrahmenkonstruktion und eine daran
installierte, dem Fahrzeuggewicht angepasste, Referenzmasse. Dadurch wird eine Abbil-
dung dynamischer Achslasten erreicht. Je nach Prüfanforderungen werden nur einzelne
Freiheitsgrade abgebildet. Dabei ist eine rein vertikale Anregung am häuﬁgsten anzutref-
fen. Der Vorteil der Halbachsprüfstände liegt gegenüber den voran genannten Konzep-
ten im geringeren konstruktiven und regelungstechnischen Aufwand. Detaillierte Aus-
führungen zur Entwicklung eines komplexen Viertelfahrzeugprüfstandes ﬁnden sich in
Abschnitt 3.3, [55] und LOHSE [75].
Als letzte Unterart sind die Komponentenprüfstände anzuführen. Mit ihnen lassen sich
Untersuchungen an Einzelbauteilen durchführen. Sie stellen damit die letzte Abstrak-
tionsebene dar. An dieser Stelle soll explizit nur auf Fahrwerkslagerprüfstände einge-
gangen werden. OK ET AL [90] beschreibt eine experimentelle Einrichtung für zyklische,
mehrachsige Belastungen an Fahrwerkslagern. Diese hydraulische Versuchsanlage bie-
tet dem Nutzer die Möglichkeit zur Einprägung rein transversaler Lasten in allen drei
Raumrichtungen mit Anregungsfrequenzen von 0,1 bis 80 Hz. Ein für Lebensdauerversu-
che ausgelegter Versuchsstand wird in [69] beschrieben. Dieser bietet die Möglichkeit für
einachsige, zyklische Anregungen bis zu einer Frequenz von 10 Hz und variabler Ampli-
tude. Im Rahmen dieser Arbeit wird in Abschnitt 3.1 die Modiﬁzierung einer Prüfanlage
beschrieben, die der zyklischen Prüfung von Fahrwerklagern dient. Weitere Fahrwerk-
lagerprüfstände ﬁnden sich z. B. in [111], [48] und [115]. Eine Anlage zur Untersuchung
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von überlagerten, statischen Lastzuständen wird in Abschnitt 3.2 detailliert beschrieben.




Dieses Kapitel behandelt die experimentelle Bestimmung der mechanischen Eigenschaf-
ten von zwei Fahrwerkslagern bei Raumtemperatur. Die in Kapitel 2 dargestellten Ei-
genschaften von Elastomeren sollen bestätigt und um weitere Aspekte erweitert werden.
Die Untersuchungsgegenstände stellen ein Führungs- und ein Komfortlager einer Mc-
Pherson-Vorderachse dar. Beide Lager werden üblicherweise in der PKW-Kompaktklasse
verbaut und ﬁnden baugleich in unterschiedlichen Fahrzeugtypen dieses Herstellers An-
wendung. Zu Beginn eines jeden Unterkapitels wird zunächst die Prüfeinrichtung be-
schrieben, die im Rahmen dieser Arbeit angepasst oder neu entwickelt wurde. Im An-
schluss werden Ergebnisse der an den jeweiligen Anlagen durchgeführten Versuche dar-
gelegt und interpretiert. Geprüft werden einachsige, zyklische und mehrachsige, quasi-
statischen Belastungen. Sie bilden die Grundlage der in Kapitel 4 vorgestellten Modellie-
rung.
3.1 Exzenterprüfstand
Der in diesem Abschnitt vorgestellte Prüfstand existierte bereits zu Beginn dieser Arbeit
am Institut für Maschinenelemente, Konstruktion und Fertigung der TU Bergakademie
Freiberg. Er bietet die Möglichkeit zur Einprägung quasi-statischer und zyklischer Bean-
spruchungen mit geringer Amplitude in beliebige elastische Prüfkörper. Es wird nachfol-
gend beschrieben, wie der Prüfstand an die Erfordernisse der experimentellen Prüfung
von Fahrwerklagern angepasst wurde. Darüber hinaus gehende Ausführungen ﬁnden
sich in [27] und [105]. Danach folgen ausgewählte Messergebisse unterschiedlicher Bean-
spruchungen und eine Interpretation.
3.1.1 Anpassung, Funktion und Inbetriebnahme
Mittels Elektromotor wird eine Schwungmasse sowie ein mechanisch stufenlos verstell-






Bild 3.1: Links: Darstellung des Exzenterprüfstand; rechts: Prinzipskizze des Exzenter-
Verstellmechanismus
und einer aufgeschobenen Hülse zusammen, an der eine als Schweißkonstruktion ausge-
führte Schwinge befestigt ist. Der Aufbau des Gesamtsystems bewirkt eine Wandlung
der rotatorischen Bewegung des Elektromotors in eine translatorische Bewegung die-
ser Schwinge. Zur Verstellung der Exzentrizität werden die Schrauben einer auf einem
Konus basierenden Klemmverbindung gelöst, siehe Bild 3.1 rechts Pos. 1. Anschließend
kann die Buchse an Pos. 2 gegenüber der Exzenterwelle an Pos. 3 verdreht werden. Buch-
se und Welle sind jeweils mit einer Exzentrizität von 5 mm konstruktiv ausgeführt, wel-
che sich in der Nullstellung negieren und somit keine Auslenkung der Schwinge ver-
ursachen. Der maximal mögliche Hub wird mit der um 180◦ verdrehten Position ein-
gestellt. Die Auslenkung kann somit zwischen 0 und 10 mm stufenlos variiert werden.
Eine Regelung am Motor bietet die Möglichkeit der Einstellbarkeit der Drehzahl von 0
bis 1500 min−1, respektive 0 bis 25 Hz.
Durch eine Prüfstanderweiterung stehen für die experimentellen Untersuchungen ins-
gesamt sieben Konﬁgurationen zur Verfügung, die im Rahmen dieser Arbeit entwickelt
wurden. Einen Überblick gibt Tabelle 3.1.
Auf einen kardanischen Prüfaufbau wurde beim Führungslager verzichtet, da der Ein-
ﬂuss dieser Beanspruchung für das Fahrzeugverhalten als zu gering zu bewerten ist,
siehe Kapitel Abschnitt 4.2.3. Jede Prüfstandkonﬁguration ist mechanisch auf die Erfor-
dernisse des jeweiligen Fahrwerklagers und dessen Beanspruchungsart zugeschnitten.
Die Konstruktionen unterliegen dabei vorgegebenen und festgelegten Randbedingun-
gen. Vorgegeben sind z. B. der vorhandene Bauraum zwischen Schwingenende und Prüf-
standgestell und die Verbindungsmöglichkeit der an die Schwinge anzukoppelnden Bau-
teile durch angeschweißte Gewindebolzen in deﬁniertem Abstand. Demnach dienen die
geometrischen Abmessungen der Fahrwerklager und die zu erwartenden Federsteiﬁg-
Tabelle 3.1: Prüfstandkonﬁgurationen des Exzenterprüfstandes
Torsion axiale V. radiale V. Kardan
Komfortlager x x x x
Führungslager x x x -
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Tabelle 3.2: Steiﬁgkeits- und Dämpfungsbeiwerte beider Fahrwerklager
Komfortlager in Querrichtung in Längsrichtung um Längsachse
Federsteiﬁgkeit 6, 8 kN/mm 0, 7 kN/mm 2 Nm/ ˚
Dämpfungsbeiwert 7785 Ns/m 189 Ns/m 1, 11 × 10−3 Nms/ ˚
Führungslager
Federsteiﬁgkeit 14 kN/mm 0, 34 kN/mm 0, 75 Nm/ ˚
Dämpfungsbeiwert 3781 Ns/m 389 Ns/m 4, 17 × 10−4 Nms/ ˚
keiten in den jeweiligen Raumrichtungen als Auslegungskriterien. Die zu erwartenden
Federsteiﬁgkeiten beider Lager sind in Tabelle 3.2 ersichtlich und sind nachfolgend als
Sollwerte im Sinne einer herkömmlichen Fahrwerksauslegung deﬁniert. Die angegebe-
ne Torsionsfedersteiﬁgkeit bezieht sich dabei auf die Längsachse des rotationssymme-
trischen Fahrwerklagers. Tabelle 3.3 zeigt die Ergebnisse einer Härtemessung nach dem
Verfahren zur Bestimmung der Härte Shore A für beide Lagertypen vom Erstausrüster an
drei Punkten eines Längsschnittes entlang des Radius gemessen von Innen nach Außen,
siehe Bild 2.8.
Als festzulegende Randbedingung ist die Kombinierbarkeit der einzelnen Bauteile unter-
einander zur Realisierung mehrerer Prüfstandkonﬁgurationen mit Gleichteilen deﬁniert
worden. Allen Konﬁgurationen gemein ist die Weg-, Kraft-, und Temperaturmessung.
Der Verfahrweg, respektive Hub, der Schwinge wird durch einen Triangulations-Lasers
der Fa. Micro-Epsilon Messtechnik vom Typ Opto NCDT 2220 erfasst. Der maximal mess-
bare Weg beträgt bei diesem Gerät 20 mm, der bis auf 1 μm genau aufgelöst wird. Um
Winkelfehler zu vermeiden, ist bei der Installation auf eine parallele Ausrichtung des
Lasers hin zur Schwinge geachtet worden. Die Kraftmessung erfolgt mit einer auf Dehn-
messstreifen basierenden Kraftmessdose der Fa. Hottinger Baldwin Messtechnik (HBM)
vom Typ 9UA. Diese verfügt über einen Kraftmessbereich von 0 bis 50 kN mit einer Tole-
ranz von 0 bis 25 N für Zug- und Druckbeanspruchung. Das Ausgangssignal der Kraft-
messdose wird durch einen Messverstärker vom Typ HBM 2555 verstärkt. Dieser liefert
eine Ausgangsspannung von 0 bis 10 V. Die Weg- und Kraftmesssignale werden mit ei-
ner AD-Wandlerkarte der Fa. National Instruments in den Messrechner übertragen. Zur
Messung der Temperatur im Lager wird ein Mantel-Widerstands-Temperatursensor zu-
sammen mit einer Messkarte ebenfalls von der Fa. National Instruments verwendet. Ein
LabView-Programm liest die Messgrößen Weg und Kraft aus und erlaubt u. a. eine unmit-
telbare Transformation des Wegsignals via Fast-Fourier-Transformation in den Frequenz-
bereich. Diese Funktion dient der Überprüfung der voreingestellten Drehzahl am Regler
des Elektromotors. Zudem wird direkt der Verlustwinkel δ bestimmt. Alle Messsignale
werden während des Messvorgangs in ein universelles Dateiformat konvertiert und auf
Datenträger geschrieben.
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Tabelle 3.3: Shortehärte A für Komfort- und Führungslager
Messung 1 Messung 2 Messung 3
Komfortlager 58,7 60,0 59,5
Führungslager 53,0 52,6 55,1
Eine allgemein gültige mechanische Restriktion wird konstruktiv bedingt während der
Bewegung der Schwinge vorgegeben. Das Schwingen-Ende beschreitet eine elliptische
Kreisbahn, siehe Bild 3.2. Bewegt sich Position 1 der Schwinge aufgrund der Exzentrizi-
tät entlang einer Kreisbahn, verursacht dies lagerungsbedingt eine Pendelbewegung an
Position 2. Daraus resultiert neben der gewollten horizontalen Verschiebung sh, eine ver-
tikale Verschiebungskomponente sv, die insbesondere bei hohen Probenfedersteiﬁgkeiten
ungewollte Nebeneffekte verursacht.
Der Prüfaufbau für radiale Beanspruchung erzeugt eine laterale Verschiebung der In-
nenhülse relativ zum Elastomer, siehe Bild 3.4 links. Im Aufbau wird das entsprechende
Lager zunächst in eine Metallhülse gepresst. Ein Verdrehen oder Verschieben im Betrieb
wird durch die Wahl geeigneter Passungen unterbunden. Gleichzeitig wird dadurch eine
geringe Vorspannung des Elastomers realisiert. Die Hülse liegt im eingebauten Zustand
derart an einem konkaven Gegenhalter an, dass eine querkraftfreie Krafteinleitung in die
daran angeschraubte Messdose ermöglicht wird. Durch die Innenhülse des Fahrwerkla-
gers wird eine Achse geführt, die auf einer Seite mit einer Anlageﬂäche versehen und auf
der anderen Seite mit einem Gewinde versehen ist. Auf das Gewinde wird eine Mutter
aufgeschraubt, um so das Lager zu ﬁxieren und gegen seitliches Verrutschen zu sichern.
Des Weiteren beﬁnden sich auf der Achse zwei Kugelgelenkköpfe, die mit einem Adapter
mit der Schwinge verbunden sind. Eine in den Kugelgelenkköpfen beﬁndliche Verschrau-
bung erlaubt die Erzeugung einer radialen Vorspannung im jeweiligen Lager. Zwischen
Adapter und Exzenterschwinge wird die Reﬂexionsﬂäche für die Laser-Weg-Messung
angebracht. Beide Enden der Achse sind mit Polymer-Gleitbuchsen zur Reibungsmin-
derung in Lagerböcken axial verschiebbar gelagert. Messdose und Lagerböcke sind mit
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Bild 3.3: Links: Schnittdarstellung der radialen Prüfstandkonﬁguration; rechts: Modell
zur Berechnung der Durchbiegung der Achse am Kraftangriffspunkt
derum mit dem Prüfstandgestell verschraubt ist. Eine geometrische Restriktion stellt in
dieser Prüfstandkonﬁguration der Innendurchmesser der Innenhülsen beider Lager dar.
Dieser beträgt 12 mm. In beiden radialen Konﬁgurationen wird die Verformung des Elas-
tomerlagers mit der durch die Innenhülse durchgesteckten Achse erzeugt. Die Achse un-
terliegt im Betrieb somit einer zyklischen Biegebeanspruchung. Eine radiale Steiﬁgkeit
von 7 kN/mm beim Komfortlager, respektive 14 kN/mm beim Führungslager, lässt da-
rauf schließen, dass ein Teil der Gesamtverformung durch die Stahlachse aufgenommen
wird. Somit entspricht die gemessene Kraft in radialer Richtung nicht allein der radia-
len Reaktionskraft des Lagers. Dies muss dementsprechend im Nachgang kompensiert
werden. Für eine Abschätzung dieser elastischen Verlustgröße eignet sich die nähere Be-
trachtung des Schnittbildes der radialen Prüfstandkonﬁguration, siehe Bild 3.3 links.
Mit dem Satz von CASTIGLIANO lässt sich die Verschiebung des Kraftangriffspunktes in
Richtung dieser Kraft analytisch ermitteln. Allgemein gilt für die Verschiebung uk am




















Für die verwendete Achse lässt sich das in Bild 3.3 rechts dargestellte Modell für eine
Berechnung ableiten. Es gilt für den Verlauf des Biegemomentes Mb(z) in z-Richtung der
Zusammenhang
Mb(z) = F(l1 + l2)− Fz. (3.2)
























Unter Berücksichtigung einer näherungsweisen Symmetrie lässt sich nun die Biegefeder-

















Für eine Berechnung von cB ist der markierte Bereich in Bild 3.3 links relevant. Konstruk-
tiv bedingt sind die beiden Lagerabsätze mit d1 = 10, 4 mm und d2 = 8 mm auszulegen.
Damit ergeben sich die Flächenträgheitsmomente für beide Achsabsätze für den Prüfauf-
bau der radialen Beanspruchung beim Komfortlager. Der Durchmesser d1 stellt dabei den
für die Berechnung relevanten Spannungsdurchmesser einer M12-Schraubverbindung
dar. Der Durchmesser d2 entspricht dem Innendurchmesser der verwendeten Lagerbuch-
sen. Die Absatzlängen werden mit l1 = 18 mm und l2 = 13 mm gewählt. Die Steiﬁg-
keit der Achse beträgt mit Annahme eines Elastizitätsmoduls E = 210000N/mm2 für
Stahl damit cB = 21363 N/mm und ist somit nur ca. 3 mal höher als die erwartete ra-
diale Steiﬁgkeit des Komfortlagers. Es lässt sich somit schlussfolgern, dass ein Teil der
Gesamtverformung durch die Achse aufgenommen wird. Zur Verringerung dieses Ein-
ﬂusses wurde die Achse beim Radialprüfaufbau des deutlich federsteiferen Führungs-
lagers stabiler ausgeführt. Daraus resultiert eine höhere Biegefedersteiﬁgkeit der Achse
von cB = 192457 N/mm. Der beträchtliche Unterschied liegt in den größer gewählten
Durchmessern und deren wesentlichen Einﬂuss auf das Flächenträgheitsmoment der ent-
sprechenden Achsabschnitte begründet. Zur näherungsweisen Ermittlung der radialen
Steiﬁgkeit cr des Lagers werden dazu Achse und Fahrwerklager vereinfacht als in Reihe











Durch Umstellen der Gleichung kann somit jeweils anhand der Messwerte und der be-
rechneten Biegefedersteiﬁgkeiten beider Achsen auf die Federsteiﬁgkeit des jeweiligen
Lagers geschlossen werden. Der Prüfaubau eignet sich für Verschiebungen von 0 bis
1,5 mm.
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Bild 3.4: Links: Modell der Prüfstandkonﬁguration für radiale Beanspruchung; rechts:
Modell der Prüfstandkonﬁguration für axiale Beanspruchung
Durch die gewollte Kombinierbarkeit einiger Bauteile kann die im Prüfaufbau für radia-
le Beanspruchung verwendete Hülse auch in der Prüfstandkonﬁguration für axiale Be-
anspruchung verwendet werden. Hier wird eine longitudinale Verschiebung der Innen-
hülse zum Elastomerkörper erzeugt. Kraftmessdose und Hülse werden koaxial zueinan-
der angeordnet, siehe Bild 3.4 rechts. Eine geometrische Restriktion gibt der verfügbare
Raum zwischen Schwingen-Ende und Prüfstandgestell vor. Ein am Adapter installiertes
U-Bauteil greift am Außenring der Hülse an, um so die Verschiebung in das Fahrwer-
klager einzuleiten. In der Innenhülse beﬁndet sich eine Achse, die zum einen ein Fixie-
ren des Lagers erlaubt und zum anderen die Erzeugung einer Vorspannung im Lager
möglich macht. Diese Achse ist an die Kraftmessdose angeschraubt, welche wiederum
mit der Halteplatte und dem Prüfstandgestell verschraubt ist. Durch eine platzsparende
Konstruktion wurde so eine maximal mögliche axiale Verschiebung von 2 mm erreicht.
Durch die elliptische Kreisbahn, die das Schwingen-Endes beschreitet, kann eine biege-
momentenfreie bzw. querkraftfreie Lasteinleitung in die Kraftmessdose nicht gewährleis-
tet werden. Die in der CAD-Software SolidWorks konstruierte Baugruppe wird für eine
Abschätzung der vertikalen Auslenkung heran gezogen. Dazu wird ein Punkt am Ende
der Exzenterschwinge als Referenzgeometrie deﬁniert und eine Bewegungsstudie durch-
geführt. Für jede Winkelposition der Exzenterwelle kann so der dazugehörige Punkt auf
der elliptischen Bahnkurve am Ende der Schwinge bestimmt werden. Bei einer maxima-
len horizontalen Auslenkung von 1 mm vom Mittelpunkt aus, ergibt sich eine vertikale
Amplitude von 0,2 mm. Aufgrund der hohen Steiﬁgkeit der Kraftmessdose und der ver-
hältnismäßig geringen Steiﬁgkeit des Fahrwerklagers wird dieser Einﬂuss als zu gering
angesehen, um schädlich für die Messapparatur zu wirken. Die vertikale Auslenkung
wird durch das weniger steife Fahrwerklager aufgenommen.
In der Prüfkonﬁguration für Torsionsbeanspruchung wird das Drehmoment über einen
Hebel an einer durch die Innenhülse des Lagers gesteckten Welle erzeugt, siehe Bild 3.5
links. Dieser Hebel ist über eine Innensechskantverbindung formschlüssig mit der Mit-
telwelle verbunden. Am Hebel ist ein vom Adapter verlängertes Gestänge mit integrier-
ten Kugelgelenkkopf drehbar gelagert angekoppelt. Der Kugelgelenkkopf wird durch
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Herausdrehen zur Erzeugung einer Vorspannung im Fahrwerklager verwendet. An der
Außenhülse, in der das jeweilige Lager eingepresst ist, ist ein Hebel angeschweißt, auf
dem eine konvex geschliffene Mutter sitzt. Der Rundschliff, der beim Verdrehen des La-
gers auf der Krafteinleitungsﬂäche der Messdose abgleitet, gewährleistet am Kraftauf-
nehmer im Betrieb stets einen einzigen Krafteinleitungspunkt. Über Länge des Hebel-
arms vom Krafteinleitungspunkt bis zum Fahrwerklagermittelpunkt und der gemesse-
nen Kraft wird auf das Rückstellmoment des Fahrwerklagers geschlossen. Die Lagerung
der Mittelwelle in den Lagerböcken ist mit Nadellagern realisiert. Kraftmessdose und
Lagerböcke sind über die Halteplatte mit dem Prüfstandgestell verschraubt. Das Lager
wird auf der Welle einerseits mit einem Wellenabsatz und andererseits durch das Auf-
bringen einer Mutter auf ein Gewinde ﬁxiert. Kritisch ist in dieser Prüfstandkonﬁguration
die Reibpaarung zwischen Mutter und Aluminiuminnenhülse des Lagers zu betrachten.
Diese dient der Übertragung des Drehmomentes. Für einen sicheren Reibschluss erfolgt
das Anziehen der M12-Mutter drehmomentgestützt auf 90 Nm und Weiterdrehung. Ei-
ne weitere Reibpaarung ﬁndet sich zwischen Außenhülse und Fahrwerklager. Hier wird
der Reibschluss durch die Wahl einer Presspassung für die Außenhülse sichergestellt. Mit
dem Prüfaufbau sind Winkelauslenkungen von 0 bis 21◦ möglich. Der Tangens des Ver-
drehwinkels α berechnet sich näherungsweise aus dem Verhältnis von Exzenterhub zu
Hebelarmlänge.
Eine rein kardanische Beanspruchung erfordert einen Drehpunkt exakt in der Mitte des
Fahrwerklagers. Eine konstruktiv einfache und kostengünstige Umsetzung wurde im
Rahmen dieser Arbeit ausgeschlossen. Näherungsweise kann diese Belastung auch durch
ein Nachaußenlegen des Drehpunktes simuliert werden, siehe Bild 3.5 rechts. Je näher
der Drehpunkt am Mittelpunkt des Fahrwerklagers liegt, desto genauer das Ergebnis.
Die Winkelauslenkung erfolgt mit einer durch die Innenhülse des Lagers durchgesteck-
ten Achse. Eine Seite dieser Achse ist mit einem Kugelkopf versehen, der über den Ad-
apter mit der Exzenterschwinge verbunden ist. Das Ende dieser Achsseite ist mit einer
Polymer-Gleitbuchse verschiebbar im Lagerbock positioniert. Die andere Seite der Ach-
se ist drehbar an einem weiteren Lagerbock angekoppelt. Eine aufgepresste Hülse stützt
sich an der HBM-Kraftmessdose ab. Lagerböcke und Messdose sind über eine Halteplatte
mit dem Prüfstandgestell verschraubt. Diese Prüfstandkonﬁguration erlaubt Winkelaus-
lenkungen von 0 bis 4◦.
3.1.2 Experimentelle Untersuchungen und Auswertung
Zunächst werden quasi-statische Kraft-Weg-Kennlinien experimentell bestimmt. Es soll
im Vorfeld geprüft werden, ob die vom Prüfstand erzeugten Messergebnisse in den ein-
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Bild 3.5: Links: Modell der Prüfstandskonﬁguration für Torsions-Beanspruchung; rechts:
Modell der Prüfstandskonﬁguration für kardanische Beanspruchung
zelnen Prüfkonﬁgurationen plausibel erscheinen. Dazu werden die Sollwerte des Kom-
fortlagers des Erstausrüsters aus Tabelle 3.2 mit den gemessenen Steiﬁgkeiten vergli-
chen. Ein Betrieb des Elektromotors wurde unterlassen und lediglich manuell ein Ver-
formungsweg der Schwinge einstellt. Der Hub der Exzenterschwinge wird auf 1,7 mm
bei der radialen Beanspruchung, respektive 2 mm bei der axialen Beanspruchung, ein-
gestellt. Durch manuelles Verdrehen der Schwungscheibe um einen deﬁnierten Winkel-
betrag wird somit eine Verschiebung in das Fahrwerklager eingeleitet. Nach jeder deﬁ-
nierten Winkeländerung wird dem Elastomer eine Zeit tR = 5 min zum Relaxieren ein-
geräumt. Verluste aus der Hysterese sind auch unter quasi-statischer Last zu erwarten,
jedoch für den Versuch nicht von Bedeutung. Nachfolgend sind exemplarisch die Ergeb-
nisse in Bild 3.6 für die axiale und radiale Beanspruchung somit nur für einen halben
Lastzyklus dargestellt. Position 1 stellt jeweils die gemessene Kurve dar und Position 2
ein ideal linearen Kraft-Verformungs-Verlauf als Vergleich.
Bei einer radialen Verschiebung von 1 mm wird eine Reaktionskraft von 5106 N ge-
messen. Dabei ist die Verformung in radialer Richtung in y- und z-Richtung aufgrund
der Symmetrie des Fahrwerklagers stets gleich. Durch Nutzung von Gl. (3.6) lässt sich
die radiale, statische Federsteiﬁgkeit des Lagers unter Annahme linearen Verhaltens mit
cr = 6710 N/mm ohne Einﬂuss der elastischen Deformation der Mittelachse rechne-
risch aus den Messergebnissen abschätzen. Dieser Wert liegt mit sehr geringer Abwei-
chung am Sollwert. Der Verlauf der Messkurve, siehe Bild 3.6 links Nr. 1, kann als na-
hezu linear angesehen werden, siehe Bild 3.6 links Nr. 2. Eine axiale Verschiebung von
1 mm resultiert in einer Reaktionskraft von 564 N. Der gemessene Wert für die Feder-
steiﬁgkeit ca = 690 N/mm liegt damit nahe an der Vorgabe. Der Verlauf der Kurve
kann ebenfalls als linear angesehen werden, siehe Bild 3.6 rechts Nr. 1 und 2. Das Ex-
periment mit Torsionsbeanspruchung ergibt eine gemessene Torsionsfedersteiﬁgkeit von
2, 5 Nm/◦, siehe Bild 3.7 links. Der gemessene Wert liegt über dem Sollwert. Der Ver-
lauf der Torsionmoment-Verdrehwinkel-Kennlinie kann als linear betrachtet werden, sie-
he Bild 3.7 links Nr. 1 und 2. Ein Sollwert für die kardanische Verdrehsteiﬁgkeit ist nicht
bekannt. Eine Messung ergibt bei einem Grad Verdrehwinkel eine Verdrehfedersteiﬁg-
3.1. EXZENTERPRÜFSTAND 34






































Bild 3.6: Links: Quasi-statische Kraft-Weg-Kennlinie für axiale Beanspruchung des Kom-
fortlagers; rechts: Quasi-statische Kraft-Weg-Kennlinie für radiale Beanspruchung des
Komfortlagers
keit von 16, 8 Nm/◦, siehe Bild 3.7 rechts. Die Drehmoment-Verdrehwinkel-Kennlinie
verläuft nahezu linear mit einem zunehmenden Anstieg ab zwei Grad Verdrehwinkel,
siehe Bild 3.7 rechts Pos. 1 und 2. Position 1 stellt ebenfalls jeweils die gemessene Kurve
dar und Position 2 ein ideal linearen Momenten-Verdrehwinkel-Verlauf als Vergleich.
Im Folgenden werden Kraft-Weg-Kennlinien sowie Verlustwinkel aus zyklischer sinus-
förmiger Beanspruchung von Komfort- und Führungslager untersucht. Zusätzlich wer-
den Unterschiede zwischen Erstausrüster- und Zweitausrüsterqualität an zwei bauglei-
chen Führungslagern unterschiedlicher Hersteller am Führungslager aufgezeigt.
In Bild 3.8 sind die axiale Federsteiﬁgkeit ca sowie der Verlustwinkel δ des Komfortlagers
unter zyklischer Beanspruchung bei unterschiedlichen Amplituden in Abhängigkeit der
Frequenz dargestellt. Bei einer Frequenz von 0 Hz entspricht die Reaktionskraft exakt
dem Wert unter quasi-statischer Beanspruchung. Mit Einsetzen und stetiger Zunahme
der Erregerfrequenz zeichnet sich zunächst ein nahezu linearer Anstieg der Steiﬁgkeit
ab, gefolgt von einer Abnahme ab einer Frequenz von 18 Hz. Bei 25 Hz wird eine Kraft
von 605 N bei einer Amplitude von 1 mm gemessen. Dies entspricht einer Verringerung
von 3 % gegenüber dem gemessenen quasi-statischen Wert. Quantitativ lässt sich die Än-
derung der Steiﬁgkeit als stark amplitudenabhängig und gering frequenzabhängig be-
schreiben und kann mit dem PAYNE-Effekt erklärt werden, siehe Abschnitt 2.2 und [18].
Der Verlustwinkel steigt erwartungsgemäß linear an und erreicht bei einer Amplitude
von 1 mm und 25 Hz Erregerfrequenz einen Wert von 16◦. Dieser Wert ist typisch für ein
rußgefülltes Elastomer. Beim Verlustwinkel zeigt sich ein davon abweichendes Verhalten.
Er verhält sich für alle gemessenen Amplituden in der Art, dass sich dieser nicht amplitu-
denabhängig, dafür jedoch stark frequenzabhängig ändert. Das Elastomer erwärmt sich
während des Versuches im Kern um 5 K.
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Bild 3.7: Links: Quasi-statische Torsionsmoment-Verdrehwinkel-Kennlinie des Komfort-
lagers; rechts: Quasi-statische Drehmoment-Verdrehwinkel-Kennlinie für kardanische
Beanspruchung des Komfortlagers










































Bild 3.8: Links: Axiale Steiﬁgkeit in Abhängigkeit der Frequenz des Komfortlagers;
rechts: Verlustwinkel δ in Abhängigkeit der Frequenz für axiale Beanspruchung des Kom-
fortlagers
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Bild 3.9: Links: Torsionssteiﬁgkeit in Abhängigkeit der Frequenz des Komfortlagers;
rechts: Verlustwinkel δ in Abhängigkeit der Frequenz für Torsionsbeanspruchung des
Komfortlagers
Bei radialer Beanspruchung des Komfortlagers zeigt sich ein ähnliches Bild. Auch in die-
ser Richtung wird ein stark amplitudenabhängiges und schwach frequenzabhängiges
Verhalten der Federsteiﬁgkeit am Fahrwerklager gemessen. Mit zunehmender Erreger-
frequenz erhöht sich die Federsteiﬁgkeit beim Komfortlager um 3 % bis hin zu 12 Hz
und fällt dann wieder auf einen Wert geringfügig unter der quasi-statischen Federsteiﬁg-
keit ab. Dieser Effekt zeigt sich am auffälligsten bei der größten Verformung. Hier wird
während der Versuchs eine Erwärmung des Elastomers im Kern von 2 K gemessen.
Die Torsionsbeanspruchung, siehe Bild 3.9, zeigt ein der axialen Beanspruchung ähnli-
ches Bild. Mit zunehmenden Verdrehwinkel sinkt die Torsionsfedersteiﬁgkeit cT ab. Zu-
dem zeichnet sich eine frequenzabhängige Verhärtung bis zu einem Frequenz von 13,3 Hz
ab. Ab dieser Frequenz verringert sich die gemessene Torsionsfedersteiﬁgkeit cT des
Komfortlagers zunehmend auf einen Wert unterhalb der quasi-statischen Federsteiﬁg-
keit. Im Versuch wird eine Temperaturzunahme um 23,3 K auf 49, 2◦C im Elastomer fest-
gestellt. Der Steiﬁgkeitsabfall auf ein Niveau unterhalb der quasi-statischen Werten kann
auf die Temperaturzunahme im Kern zurückgeführt werden. Die dadurch hervorgeru-
fene Erweichung des Materials wirkt dem gegensätzlich wirkenden Effekt der frequenz-
abhängigen Verhärtung entgegen. Beim Verlustwinkel lässt sich ebenfalls keine Amplitu-
denabhängigkeit feststellen. Für alle gemessenen Verdrehwinkel stimmt der qualitative
und quantitative Verlauf überein. Erwartungsgemäß steigt dieser linear an und erreicht
bei 25 Hz einen Wert von 14, 4◦. Die Verlustmodul δ ist demnach stark frequenzabhängig.
Bild 3.10 zeigt exemplarisch einen Vergleich der Torsionsfedersteiﬁgkeiten cT von Füh-
rungslagern unterschiedlicher Hersteller. Die Torsionsfedersteiﬁgkeit bei einer Verdre-
hung um die Längsachse unterscheidet sich um bis zu 28 % bei einem Verdrehwinkel
von 11, 34◦. Der qualitative Verlauf beider Torsionssteiﬁgkeitskennlinien ist ähnlich. Ein
nahezu linearer Verlauf des Verlustwinkels δ über den Frequenz wurde bei beiden Füh-
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Bild 3.10: Links: Torsionssteiﬁgkeit als Funktion der Frequenz für zyklische Kraft-Weg-
Kennlinien bei Torsionsbeanspruchung beider Führungslager; rechts: Verlustwinkel als
Funktion der Frequenz für Torsionsbeanspruchung beider Führungslager
rungslagern gemessen. Ein Unterschied wird in den Ergebnissen des maximalen Verlust-
winkel beider Lager ersichtlich. Wird beim Führungslager des Erstausrüsters ein maxi-
maler Verlustwinkel δ = 18◦ gemessen, zeigt das Führungslager des Zweitausrüsters
einen Verlustwinkel δ = 60◦ und lässt so den Schluss der Verwendung unterschiedlicher
Elastomerzusammensetzungen zu.
Die Ergebnisse der radialen Steiﬁgkeit cr beider Führungslager zeigen ebenfalls Unter-
schiede. Die dynamische, radiale Federsteiﬁgkeit cr des Erstausrüster-Führungslagers be-
trägt bei 10 Hz Erregerfrequenz 5956 N/mm, die des Zweitausrüsterlagers 4580 N/mm.
Die dynamische, axiale Federsteiﬁgkeit ca wird beim Erstausrüsterlager mit 411 N gegen-
über 767 N des Zweitausrüsters bei einer Erregerfrequenz von 2,8 Hz gemessen. Die Un-
terschiede sind auf verschiedene Eigenschaften zurückzuführen. Die Gesamtabmaße bei-
der Bauteile stimmen überein, jedoch verfügt das Erstausrüster-Führungslager über eine
Innenhülse mit größerer Wandstärke. Infolgedessen steht weniger Raum für das im Ver-
gleich zum Stahl weichere Elastomer zur Verfügung, die radiale Steiﬁgkeit steigt zwangs-
läuﬁg. Der beträchtliche Unterschied im Verlustwinkel und damit im Dämpfungsver-
mögen hängt mit der verwendeten Gummi-Mischung zusammen. Ein einfacher Falltest
bestätigt anschaulich das gemessene höhere Dämpfungsvermögen des Zweitausrüster-
lagers, indem beide Lager aus gleicher Höhe fallen gelassen werden und deren Rück-
sprunghöhe optisch erfasst wird.
Verschiedene Lagertypen eines McPherson-Vorderachsquerlenkers wurden auf ihr dyna-
misches, einachsiges Verhalten hin untersucht. Es lässt sich feststellen, dass die gemes-
senen statischen Steiﬁgkeiten des Komfortlagers in allen Raumrichtungen in guter Über-
einstimmung mit den Sollwerten stehen. Die Sollwerte für das Führungslager werden
von beiden Herstellern jedoch nur teilweise oder gar nicht erreicht. Die statischen Feder-
steiﬁgkeitskennlinien des Erstausrüsterlagers zeigen in axialer Beanspruchungsrichtung
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eine gute Übereinstimmung, in radialer Beanspruchungsrichtung wird nur ca. die Hälfte
des Sollwertes erreicht. Die Torsionssteiﬁgkeit liegt geringfügig über dem Sollwert. Beim
Zweitausrüsterlager hingegen wird eine deutlich zu hohe axiale Federsteiﬁgkeit bei viel
zu geringer radialer Steiﬁgkeit gemessen. Hier wird nur ca. ein Drittel des Sollwertes er-
reicht. Die Torsionsfedersteiﬁgkeit liegt über dem Sollwert. Das für Elastomere typische,
viskoelastisches Materialverhalten konnte aufgezeigt werden. Hochfrequente Anregun-
gen bis ca. 12 Hz und Winkelauslenkungen, wie sie für Fahrmanöver von PKW auf Stra-
ßen typisch sind, verursachen eine signiﬁkante Federsteiﬁgkeitserhöhung der Lager und
beeinﬂussen damit direkt das Fahrverhalten. Zudem ist die Wahl des Lagerherstellers
von Bedeutung.
Grundsätzlich lässt sich am einachsigen Lastfall das in Abschnitt 2.2 prognostizierte Ma-
terialverhalten beobachten. Dabei unterscheiden sich die gemessenen Istwerte jedoch teil-
weise stark von den Sollwerten.
3.2 Mehrachsprüfstand
Dieser Abschnitt behandelt die Entwicklung eines Prüfstandes zur Einprägung statischer,
mehrachsiger Lasten zur Bestimmung der Wechselwirkungen an Fahrwerkslagern. Nach-
folgend schließen sich die Messergebnisse unterschiedlicher Lastszenarien und Lasthis-
torien sowie deren Interpretation an.
3.2.1 Entwicklung, Funktionsweise und Inbetriebnahme
Der nachfolgend beschriebene Prüfstand nach [83] dient der Identiﬁzierung und Quan-
tiﬁzierung der Wechselwirkungen an Führungs- und Komfortlager einer typischen Mc-
Pherson-Vorderradaufhängung. Als Wechselwirkungen sind die in Abschnitt 3.2.2.2 be-
schriebenen Auswirkungen auf die Federsteiﬁgkeitskennlinien bei überlagerten Lastzu-
ständen zu verstehen. Die Federsteiﬁgkeitskennlinien unter einachsigen, statischen Las-
ten werden zu Vergleichszwecken nochmals gemessen. Die einachsigen, zyklischen Be-
anspruchungen beider Lagertypen sind in Abschnitt 3.1.2 beschrieben. Nachfolgende
Ausführungen beschränken sich auf die Identiﬁkation der Wechselwirkungen in den für
Fahrwerkslager relevanten Belastungsrichtungen, siehe Abschnitt 4.2.3. Um Grenzen und
Tendenzen aufzuzeigen, werden Lasten in beide Lager eingeleitet, die über den Werten
liegen, die bei genormten Fahrmanövern bzw. dem im üblichen Betriebsbereich auftreten.
Die Anforderungen an den Prüfstand deﬁnieren sich aus den für die Lager üblichen Ver-









Bild 3.11: Abbildung des Mehrachsprüfstandes für statische, mehrachsige Beanspru-
chung von Fahrwerklagern im CAD-Programm inkl. Abbildung des Aufbaus zur Auf-
bringung einer radialen Verschiebung im CAD-Programm (unten rechts)
Kräften und Momenten beider Lager, siehe Tabelle 3.2. Die aufprägbaren Verformun-
gen sollen einzeln sowie auch kombinierbar in den Probekörper einleitbar sein. Als ma-
ximale Verformungen wurden eine axiale Verschiebung von sa = 8 mm, eine radiale
Verschiebung sr = 1, 2 mm und ein Verdrehwinkel von αa = 20◦ deﬁniert. Verformun-
gen, speziell die axiale und radiale Verschiebung der Lager werden gemessen. Zudem
erfolgt stets gleichzeitig das Messen von axialer und radialer Rückstellkraft sowie dem
Rückstellmoment um die Lagerlängsachse. Der Umbau auf einen anderen Lagertyp soll
sich auf eine geringe Anzahl zu tauschender Bauteile beschränken. Zur Bestimmung der
Rückstellkräfte dienen zwei DMS-basierende Kraftmessdosen der Fa. HBM. Dabei han-
delt es sich um das Modell U9A mit einem Messbereich von 0...50 kN sowie dem Modell
S9M mit einem Messbereich von 0...20 kN. Durch Verwendung dieser Kraftmessdosen
ergeben sich Restriktionen bezüglich ihrer Verwendung im Gesamtsystem sowie in Be-
zug auf deren Anbringungspunkte innerhalb der Versuchsanlage. In radialer Richtung
sind an Führungs- und Komfortlager höhere Kräfte zu erwarten, damit eignet sich die
Kraftmessdose HBM U9A besser für die Messung der radialen Rückstellkraft.
Der prinzipielle Aufbau und die Funktionsweise der Anlage sind in Bild 3.11 und
Bild 3.12 dargestellt. Dabei zeigen die Positionen 1 bis 3 in Bild 3.11 Verstellmechanis-
men der möglichen Belastungsrichtungen. Darüber hinaus zeigen Bild 3.11 rechts unten
und Bild 3.12 detailliert die Sensorik der Belastungsrichtungen. Dabei ist der Aufbau für
Komfort- und Führungslager bis auf die verwendete Hülse, in der das Lager eingepresst
wird, identisch. Diese ist mit einer Passung analog zur Hülse des im Fahrzeug verbauten
Querlenkers versehen. Die Bestimmung der notwendigen Passungen erfolgte vor Kon-
struktionsbeginn messtechnisch. Durch die Verwendung der gleichen Innengeometrie
der Hülse im Vergleich zum Querlenker und dem Werkstoff Stahl als Konstruktionswerk-
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stoff für die Hülsen werden gleiche Ausgangsbedingungen in Hinblick auf Vorspannung
und Reibwert im späteren Versuch geschaffen. Die Lagerhülsen sind in ihrer Außenkon-
tur rechteckig ausgeführt und in Nuten in Grundplatte und Deckel verschiebbar in radia-
ler Richtung gelagert. Die Nutgeometrie fällt für Führungs- und Komfortlager aufgrund
der Geometrievorgaben beider Lager unterschiedlich breit aus und ist daher mit schraub-
baren Leisten realisiert. Zentrales Bauteil bildet die gehärtete Welle. Sie wird durch die
Innenhülse des Lagers geschoben und anschließend am axial positionierten Kraftsensor
befestigt, siehe Bild 3.12 links. Sie dient der Erzeugung der axialen Verschiebung, dem
Aufbringen der Verdrehung um die Längsachse und stützt bei Einprägung einer radialen
Verformung. Die Welle nimmt damit die entstehenden Lagerkräfte auf. Sie ist dazu in den
seitlichen Lagerböcken mit reibungsmindernden Bronzebuchsen gelagert. Deckel, seitli-
che Lagerböcke und Grundplatte werden miteinander verschraubt und während dem
Montageprozess durch Passstifte in ihrer Position ﬁxiert.
Das Einstellen einer radialen Verformung erfolgt an der Außenkontur der Hülse, siehe
dazu Bild 3.11 rechts unten. Zunächst wird die Kraftmessdose eingeschraubt und mit ei-
ner Kontermutter ﬁxiert. Die Gegenseite der Messdose ist mit einer konvex geschliffenen
Hutmutter versehen. An dieser stützt sich das Ende einer metrischen Schraube ab, die in
einem mit Feingewinde M12x1,0 versehenen Lagerbock eingeschraubt ist. Bei Verdrehen
der Schraube wird eine radiale Verformung in das Lager eingeleitet und kann entspre-
chend präzise justiert werden. Auf der gegenüberliegenden Seite der Fahrwerklagerhül-
se stützt sich der Messfühler an einer digitalen Messuhr ab. An ihr wird die eingebrachte
radiale Verschiebung der Außenhülse abgegriffen. Wird eine radiale Verformung in das
Fahrwerkslager eingeleitet, entsteht bei Abstützung der Welle in den seitlichen Lagerbö-
cken eine Reaktionskraft, die durch die Kraftmessdose HBM U9A in Verbindung mit dem
Messverstärker HBM 2555 messtechnisch erfasst wird. Analog zum Vorgehen aus Ab-
schnitt 3.1.1 ist hier beim Ablesen und Interpretieren der Werte davon auszugehen, dass
die Welle zwischen den beiden Lagerpunkten a und b, siehe Bild 3.11, eine Durchbiegung
erfährt. Unter Berücksichtigung linearer Elastizität lässt sich die Durchbiegung der Wel-
le am Kraftangriffspunkt und damit weiterführend durch Umstellung von Gl. (3.6) die
tatsächliche Verformung des Lagers berechnen.
Axiale Verformungen werden ebenfalls über eine metrische M12-Feingewinde-Schraube,
jedoch in Längsrichtung des Lagers eingebracht, siehe Bild 3.12 links. In axialer Richtung
ist zudem die Kraftmessdose HBM S9M verbaut. Diese wird bei Einprägung einer axialen
Verschiebung ebenfalls auf Druck beansprucht. Die Federsteiﬁgkeit der Kraftmessdose ist
jedoch im Vergleich zur Axialfedersteiﬁgkeit des Lagers deutlich höher und kann somit
vernachlässigt werden. Eine Kompensation dieses Einﬂusses ist somit nicht notwendig.












Bild 3.12: Links: Abbildung des Aufbaus zur Aufbringung einer axialen Verschiebung im
CAD-Programm; rechts: Abbildung des Aufbaus zur Aufbringung einer Verdrehung um
die Längsachse im CAD-Programm
überliegenden Seite der Messdose beﬁndet sich ein ebenfalls eingeschraubter, in einem
Lagerbock mit einer Bronzebuchse gelagerter, Bolzen mit konvexer Stirnﬂäche. Hieran
stützt sich die metrische Verstellschraube ab, welche zur Fixierung des axialen Verfor-
mungszustandes stets gekontert wird. Eine am Ende der Schraube beﬁndliche digitale
Wegmessuhr misst den axialen Verformungsweg analog wie bei radialer Belastung.
Die Verdrehung des eingebauten Fahrwerklagers zur Erzeugung einer Torsion um die
Längsachse erfolgt über das Verdrehen der Welle mit einem genormten Sechskant am
Wellenende. Dabei wird zunächst ein an einer Skala ablesbarer Verdrehwinkel, siehe
Bild 3.12 rechts, deﬁniert und anschließend mit einem Maul- oder Ringschlüssel auf dem
Sechskant die Welle auf diesen Winkel eingestellt. Darauffolgend wird die nebst der Skala
beﬁndliche erste Klemmverbindung zum Fixieren der Welle benutzt. Nachfolgend wird
der bis dahin noch frei bewegliche Anlenkhebel am Biegebalken angelegt und ebenfalls
mit einer zweiten Klemmverbindung an seiner Position arretiert. Der Hebel verfügt über
eine halbkugelförmige Auﬂage und liegt nach dem Klemmen kraftschlüssig am Biege-
balken an. Nach dem Anlegen und dem Klemmen des Anlenkhebels wird darauffolgend
die erste Klemmverbindung gelöst. Das nun vom Fahrwerkslager erzeugte Rückstellmo-
ment wird fortan am Hebel in den Biegebalken eingeleitet und gemessen. Das entstan-
dene Reaktionsmoment wird an der Außenkontur des rechteckigen Lagerbocks in die
Grundplatte und den Deckel des Prüfstandes eingeleitet.
Der Biegebalken erfährt durch den Anlenkhebel infolge der Torsion des Fahrwerklagers
 
Bild 3.13: Links: Darstellung des Biegebalken mit geometrischen Abmessungen; rechts:
Anordnung der Dehnmessstreifen auf dem Biegebalken
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eine Belastung FL in Form einer Biegebeanspruchung, siehe Bild 3.13 links. Konstruk-
tiv ist die Aufnahme des Biegebalkens so ausgelegt, dass diese als feste Einspannung
behandelt wird. Die Abmessungen wurden so gewählt, dass das maximal zu erwartende
Biegemoment in der Einspannstelle unterhalb der Streckgrenze des Werkstoffs liegt. Aus-
legungskriterium war das maximal entstehende Biegemoment bei einer Auslenkung des
Lagers von 25◦ bei einer angenommenen Torsionsfedersteiﬁgkeit von 2 Nm/◦ des Kom-
fortlagers. Die Verformung wird als rein linear elastisch angenommen. Die Berechnung








Das Moment im Biegebalken Mb ergibt sich aus der eingeleiteten Kraft des Lagers FL und
dessen Hebelarm lB, der dem Abstand des Auﬂagepunkt des Anlenkhebels auf der Welle
und der unteren festen Einspannung ergibt. Die Kraft FL stellt damit das vom Lager er-
zeugte Rückstellmoment dividiert durch den wirkenden Hebelarm r von der Wellenmitte
zum Auﬂagepunkt des Anlenkhebels dar. Das Widerstandsmoment Wb bei Biegebean-











Die Anordnung der DMS vom Typ HBM 1-LY11 (linearer DMS mit Anpassung an die
Verwendung auf Stahl) auf dem Biegebalken ist in Bild 3.13 rechts ersichtlich. Nach Ap-
plikation der Dehnmessstreifen sind diese zu einer WHEATSTONE’schen Vollbrücke ver-
schalten worden. So wurde eine Temperaturkompensation erreicht.
Die vom Lager erzeugte Rückstellkraft Fru berechnet sich unter Annahme linear elasti-
scher Deformation des Biegebalkens zu
FL = v · −1, 682 N. (3.10)
Dabei ist v der vom Messverstärker angezeigte Wert bei Belastung des Biegebalkens. Der
Wert −1, 682 N/V entspricht einem Kalibrierfaktor bei Beanspruchung. Dieser wurde vor
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Messbeginn mit einem Kalibriergewicht bestimmt. Anhand der Länge des Hebels r der
berechneten Rückstellkraft FL, kann auf das im Fahrwerkslager erzeugte Torsionsmoment
Mt geschlossen werden
Mt = FL · r. (3.11)
3.2.2 Experimentelle Untersuchungen und Auswertung
3.2.2.1 Mullins-Effekt
Im folgenden Versuch werden zur Identiﬁzierung des MULLINS-Effekt mehrere Lastzy-
klen mit gleichen Parametern am Komfortlager gefahren. Das Aufbringen der Lastzyklen
erfolgt schrittweise quasi-statisch. Der maximale Verformungsweg beträgt 2 mm. Daraus
ergibt sich ein für den Einsatzzweck des Lagers übliches Lastszenario.














Bild 3.14: Darstellung quasi-statischer Lastzyklen mit Ausprägung des MULLINS-Effekt
Über neun quasi-statische Lastzyklen ist eine Erweichung bis hin zum Erreichen eines
stationären Zustands erkennbar, siehe Bild 3.14 rechts. Der MULLINS-Effekt ist am Kom-
fortlager messtechnisch erfassbar. Zu beachten ist, dass das Fahrwerklager beim Einpres-
sen zunächst eine um viele Größenordnungen höherer Deformation erfährt und somit
eine Vorschädigung im Elastomer die Folge sein kann. Folgezyklen mit kleineren Defor-
mationen führen trotz dieser Lasthistorie zu einer messbaren Erweichung des Elastomers
bis hin zu einem stationären Zustand. Erkennbar ist weiterhin der für Elastomere typi-
sche, elliptische Kurvenverlauf sowie die durch die eingeschlossene Fläche innerhalb der
Kurven deutlich werdende Dissipation von Energie infolge innerer Reibung. Die Soll-
werte in Bezug auf die Federsteiﬁgkeit liegen auf dem erwarteten Niveau. Das beide
gezeigten Lastzyklen ihren Nulldurchgang im Koordinatenursprung ﬁnden, liegt in der
Verfahrensweise bei der Versuchsdurchführung begründet. Das Lager wurde stets auf
die Nullstellung des externen Wegmesssystems zurück entlastet. Da zwischen den Mess-
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Bild 3.15: Links: Bauteilfestes Koordinatensystem des Komfortlagers; rechts: Verlauf der
Kraft-Weg-Kennlinie bei einachsiger, quasi-statischer, axialer Verformung des Komfortla-
gers in Belastungsrichtung
punkten linear interpoliert wird, zeigte sich bei der Rückverformung zwischen 0,5 und 0
mm axialer Verschiebung eine Reststeiﬁgkeit, die reell deutlich geringer ausﬁel.
3.2.2.2 Wechselwirkungen
Den Ausgangspunkt zur Untersuchung der Wechselwirkungen stellen die Federsteiﬁg-
keitskennlinien von Komfortlager und Führungslager unter einachsiger Belastung dar.
Die Verformung erfolgt schrittweise quasi-statisch entgegen der x-Achse eines bauteil-
festen Koordinatensystems, siehe dazu Bild 3.15 links. Bild 3.15 rechts und Bild 3.16
zeigen die gemessenen Verläufe der Federsteiﬁgkeits-Kennlinien in Belastungsrichtung
des Komfortlagers unter einachsiger Beanspruchung und belegen die Ergebnisse aus Ab-
schnitt 3.1.2.
Die Wechselwirkungen werden nur für die fahrdynamisch relevanten Beanspruchungs-
richtungen bestimmt, deren Ermittlung ist Abschnitt 4.2.3 gewidmet. Die Messung der
Wechselwirkungen erfolgt für die folgenden mehrachsigen Belastungsszenarien:
• Torsionsbelastung mit anschließender axialer Belastung,
• Axiale Belastung mit anschließender Torsionsbelastung,
• Torsionsbelastung mit anschließender radialer Belastung,
• Radiale Belastung mit anschließender Torsionsbelastung.
Zur quantitativen und qualitativen Bestimmung der Wechselwirkungen erfolgt zunächst
eine schrittweise Erhöhung des Torsionwinkels α von 0◦ auf 20◦ mit einer Schrittweite
von 5◦. Jedem voreingestelltem Torsionswinkel folgt daraufhin die schrittweise Erhöhung
der Verformung in axialer bzw. x− und radialer Richtung r−. Die dabei eingeleiteten
Verformungen für beide Fahrwerklagertypen werden identisch mit x = 8 mm und r =
3.2. MEHRACHSPRÜFSTAND 45

































Bild 3.16: Links: Verlauf der Kraft-Weg-Kennlinie bei einachsiger, quasi-statischer,
radialer Verformung des Komfortlagers in Belastungsrichtung; rechts: Verlauf der
Torsionsmoment-Verdrehwinkel-Kennlinie bei einachsiger, quasi-statischer, Verdrehung
des Komfortlagers bei Belastung
1, 2 mm gewählt. Dabei stellt r die resultierende radiale Verformung aus y und z dar,
r =
√
y2 + z2. (3.12)
Jedem Verformungsschritt folgt eine konstante Relaxationszeit von tR = 2 min. Zur
Verdeutlichung werden Be- und Entlastung getrennt betrachtet. Im folgenden Ab-
schnitt werden die Ergebnisse der Belastung dargestellt. Zunächst werden die abso-
luten Kraft-Verformungs-Kennlinien, respektive Federsteiﬁgkeitskennlinien, bei einach-
siger, quasi-statischer Beanspruchung dargestellt. Weiterhin werden ebenfalls im Bild
die relativen Änderungen der Kraft-Weg-Kennlinien gegenüber der rein einachsigen
Kraft-Verformungs-Kennlinien aus Bild 3.15 rechts und Bild 3.16 dargestellt, um den
Wechselwirkungseinﬂuss deutlicher aufzuzeigen. Bei Betrachtung der Entlastungskenn-
linien hingegen, werden lediglich die absoluten Kraft-Verformungs-Kennlinien darge-
stellt. Dem schließt sich ein Vergleich vollständiger Lastzyklen der in diesem Abschnitt
durchgeführten quasi-statischen Versuche zur Bestimmung der dissipierten Energie un-
ter mehrachsiger Beanspruchung an.
Der Verlauf der axialen Federsteiﬁgkeitskennlinie ändert sich bei Überlagerung mit einer
Verdrehung um die Längsachse. Die Kennlinie des Lagers verschiebt sich hin zu einer hö-
heren Federsteiﬁgkeit. Je höher der Verdrehwinkel α ausfällt, desto höher ist die axiale Fe-
dersteiﬁgkeit des Lagers. Die ursprünglich linear verlaufende Kennlinie bei einachsiger
Belastung verläuft bei einem mehrachsigen Belastungszustand nichtlinear. Nach einem
anfänglich starken Anstieg verläuft sie parallel zur ursprünglichen Federsteiﬁgkeitskenn-
linie. Bild 3.17 links stellt die axiale Federsteiﬁgkeit für unterschiedliche Verdrehwinkel
dar. Bei einem Winkel von α = 20◦ stellt sich eine über den gesamten Deformationsbe-
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Bild 3.17: Links: Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auf die axiale
Federsteiﬁgkeit (absolut) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel; rechts:
Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auf die axiale Federsteiﬁgkeit
(relativ) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel
reich mehr als doppelt so hohe Axialfedersteiﬁgkeit ein. Dies soll Bild 3.17 rechts zu-
sätzlich verdeutlichen, indem darin die relativen axialen Kräfte als Funktion der axialen
Verformung aufgezeigt werden. Im fahrdynamisch relevanten Betriebsbereich des Lagers
führt folglich eine Überlagerung einer Torsionsbeanspruchung um bis ca. 10◦ Verdreh-
winkel und eine axialer Verformung von 4 mm zu einer Erhöhung der Federsteiﬁgkeit in
axialer Wirkrichtung um 45%. Ein dazu äquivalentes Verhalten wird beim Führungslager
beobachtet, jedoch mit höherem Betrag. Bei einem Verdrehwinkel von lediglich α = 5◦
und 4 mm axialer Verformung liegt die Axialfedersteiﬁgkeit bereits 68% über dem Ur-
sprungswert im Vergleich zu rein axialer Beanspruchung.
Der Verlauf der radialen Federsteiﬁgkeitskennlinie ändert sich bei Überlagerung mit ei-
ner Verdrehung um die Längsachse. Es zeigt sich ein zur axialen Beanspruchung kon-
träres Verhalten. Die Kennlinie verschiebt sich hin zu einer niedrigeren Federsteiﬁgkeit.
Je höher der Verdrehwinkel ausfällt, desto niedriger ist die radiale Federsteiﬁgkeit des
Lagers, siehe Bild 3.18 links. Die Verlauf der Kennlinie kann bei einem mehrachsigen De-
formationszustand als nahezu linear angesehen werden. Die relativen Beträge, um die
sich die radiale Steiﬁgkeit unter mehrachsiger Belastung gegenüber der bei einachsiger
Belastung verschiebt, sind in Bild 3.18 rechts dargestellt. Die geringste radiale Federstei-
ﬁgkeit wird bei dem höchsten gemessenen Verdrehwinkel von α = 20◦ erreicht und liegt
11% unter der Steiﬁgkeit bei einachsiger Deformation. Im fahrdynamisch relevanten Be-
reich führt ein mehrachsiger Deformationszustand von Verformung in radialer Richtung
und Verdrehung um die Längsachse zu einer Verringerung der radialen Federsteiﬁgkeit
des Fahrwerklagers. Beim Führungslager ist dieser Effekt ebenfalls messbar und zudem
stärker ausgeprägt. Eine mögliche Erklärung liefert die höhere radiale Federsteiﬁgkeit
des Lagers.
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Bild 3.18: Links: Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auf die radiale
Federsteiﬁgkeit (absolut) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel; rechts:
Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auf die radiale Federsteiﬁgkeit
(relativ) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel
Der Verlauf der Torsionsfedersteiﬁgkeitskennlinie ändert sich bei Überlagerung einer
axialen Verschiebung. Dabei ist zu beobachten, dass sich die Torsionsfedersteiﬁgkeit ge-
gensätzlich zur axialen Federsteiﬁgkeit unter mehrachsiger Beanspruchung verhält und
eine Steiﬁgkeitsverringerung gemessen wird, siehe Bild 3.19 links. Die relativen Steiﬁg-
keitsänderungen zeigt Bild 3.19 rechts. Die größte gemessene Verringerung von 36% wird
beim größten eingestellten Verdrehwinkel α von 20◦ und der größten axialen Verschie-
bung erreicht. Dieser Effekt wird ebenso beim Führungslager beobachtet. Ein mehrachsi-
ger Deformationszustand von axialer Verschiebung mit gleichzeitiger Verdrehung um die
Längsachse führt im fahrdynamisch relevanten Auslenkungsbereich stets zu einer Verrin-
gerung der Torsionsfedersteiﬁgkeit. Die Erweichung beträgt für diesen Bereich beispiels-
weise beim Komfortlager bei einem Verdrehwinkel α = 10◦ und einer Axialverschiebung
von x = 4 mm ca. 20%.
Der Verlauf der Torsionsfedersteiﬁgkeitskennlinie ändert sich bei Überlagerung einer ra-
dialen Verschiebung, siehe Bild 3.20 links. Dabei hängt die resultierende Torsionsfeder-
steiﬁgkeit neben der resultierenden radialen Verformung r auch vom momentanen Ver-
drehwinkel α ab, siehe Bild 3.18 rechts. Während bei einem Verdrehwinkel α von 5◦ und
einer radialen Verformung von r = 8 mm das Torsionsmoment geringfügig sinkt, ist
bei einem Verdrehwinkel α = 20◦ eine weitere Erhöhung der Torsionsfedersteiﬁgkeit
der Fall. Im für das Fahrwerkslager fahrdynamisch relevanten Betriebsbereich verursacht
ein überlagerter Deformationszustand aus radialer Verformung und Verdrehung um die
Längsachse eine Verschiebung der radialen Lagerfedersteiﬁgkeit hin zu einer höheren
Torsionsfedersteiﬁgkeit. Eine Überlagerung von 0,6 mm Radialverformung und ein Ver-
drehwinkel von α = 10◦ führt beim Komfortlager zu einer Erhöhung des Rückstellmo-
mentes um 18%, beim Führungslager zu einer Erhöhung um 9%.
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Bild 3.19: Links: Einﬂuss der axialen Verformung auf das Torsionsmoment (absolut) des
Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel; rechts: Einﬂuss der axialen Verfor-
mung auf das Torsionsmoment (relativ) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdreh-
winkel































Bild 3.20: Links: Einﬂuss der radialen Verformung auf das Torsionsmoment (absolut) des
Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel; rechts: Einﬂuss der radialen Verfor-
mung auf das Torsionsmoment (relativ) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdreh-
winkel
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Bild 3.21: Links: Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auf die axiale
Federsteiﬁgkeit (absolut) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel bei Ent-
lastung; rechts: Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auf die radiale
Federsteiﬁgkeit (absolut) des Komfortlagers für unterschiedliche Verdrehwinkel bei Ent-
lastung
Im Nachfolgenden soll die Entlastung der Fahrwerklager unter überlagerten Lastzustän-
den betrachtet werden. Nachfolgend werden in den Diagrammen die Absolutwerte der
axialen und radialen Kraft dargestellt, um den Einﬂuss der Wechselwirkungen auf die
jeweilige Federsteiﬁgkeit des Lagers zu verdeutlichen.
Die Entlastung in axialer Wirkrichtung unter quasi-statischer Beanspruchung unterliegt
ebenfalls einem Wechselwirkungseinﬂuss, siehe Bild 3.21 links. Mit abnehmender axialer
Verformung stellt sich bei einem deﬁnierten Verdrehwinkel eine vom Ursprungszustand
abweichende Federsteiﬁgkeitscharakteristik ein. Qualitativ stimmen die Verläufe der Fe-
dersteiﬁgkeitskennlinien bei α = 5◦, α = 10◦, α = 15◦ und α = 20◦ überein. Je größer der
Verdrehwinkel α gewählt wird, desto geringer ist die axiale Federsteiﬁgkeit des Lagers.
Ein dazu äquivalentes Bild ist am Führungslager beobachtbar. Der Betrag der Federstei-
ﬁgkeitsverschiebung unterscheiden sich jedoch betragsmäßig.
Ein äquivalentes Bild zeigt sich beim zweiten Lastfall, der Entlastung in radialer Wir-
krichtung, siehe Bild 3.21 rechts. Bei Entlastung des Komfortlagers in radialer Wirkrich-
tung zeigen sich bei unterschiedlichen Verdrehwinkeln unterschiedliche Verläufe der Fe-
dersteiﬁgkeitskennlinien. Die Verläufe ähneln sich qualitativ, unterscheidet sich jedoch
quantitativ. Mit zunehmendem Verdrehwinkel α stellt ein geringeres Rückstellmoment
im Lager ein. Gegenüber dem mehrachsigen Lastfall von axialer Verformung und simul-
taner Torsion um die Längsachse fällt die Verringerung der radialen Federsteiﬁgkeit bei
mehrachsiger Beanspruchung prozentual geringer aus. Ein dazu äquivalentes Bild zeigt
sich beim Führungslager.
Ein zur Hinverformung adäquates Bild zeigt sich bei Entlastung in axialer Wirkrichtung,
siehe. Bild 3.22 links. Das Torsionsmoment des Fahrwerklagers stellt sich hier analog als
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Bild 3.22: Links: Einﬂuss der axialen Verformung auf das Torsionsmoment des Komfort-
lagers für unterschiedliche Verdrehwinkel; rechts: Einﬂuss der radialen Verformung des
Komfortlagers auf das Torsionsmoment für unterschiedliche Verdrehwinkel
Funktion von axialer Verformung und Verdrehwinkel α dar. Mit zunehmender Entlas-
tung in axialer Richtung steigt das vom Komfortlager erzeugte Moment wieder an. Der
Verlauf der Federsteiﬁgkeitskennlinien kann als qualitativ ähnlich angesehen werden.
Der Einﬂuss der axialen Verformung auf das Torsionsmoment fällt insgesamt hoch aus.
Bei vollständiger Entlastung in axialer Richtung besitzt das Lager seine ursprüngliche
Torsionsfedersteiﬁgkeit. Das gleiche Verhalten ist beim Führungslager beobachtbar.
Bei Entlastung in radialer Richtung ist feststellbar, dass es zu einer kontinuierlichen Ver-
ringerung der Torsionssteiﬁgkeit des Komfortlagers kommt, siehe Bild 3.22 rechts. Damit
ist ein zur Belastung adäquates Verhalten nachgewiesen. Die Verläufe der Kennlinien zei-
gen einen ähnlichen Verlauf. Mit abnehmender radialer Verformung wird eine zunächst
starke Abnahme des Torsionsmomentes zu beobachtet, ab einer radialen Verformung von
r = 0, 4 mm geht die Torsionsfedersteiﬁgkeit mit weiterer Entlastung in einen nahezu
konstanten Wert über. Die Höhe dieses Plateaus richtet sich nach dem voreingestellten
Torsionswinkel α. Je höher dieser ausfällt, desto höher ist das Torsionsmoment bei ei-
ner bestimmten radialen Verformung. Analog dazu lässt sich dieses Verhalten beim Füh-
rungslager beobachten.
Aus den im Abschnitt 4.2.3 vorgestellten Ergebnissen lässt sich ableiten, dass im Fahr-
betrieb häuﬁg Lastzustände anzutreffen sind, die eine Kombination aller drei Beanspru-
chungen darstellen. Der folgende letzte Abschnitt dieses Kapitels befasst sich dazu kurz
mit den Auswirkungen von simultaner axialer und radialer Deformation auf das vom
Komfortlager erzeugte Moment. Dabei ist von Interesse, wie sich die Torsionsfederstei-
ﬁgkeit des Lagers bei dreifacher Deformation gegenüber den beiden voran betrachte-
ten zweifachen Deformationszuständen verhält. In diesem Experiment wird zunächst
ein konstanter Verdrehwinkel α = 10◦ quasi-statisch eingestellt und anschließend durch
inkrementelle Erhöhung von axialer und radialer Verformung ein mehrachsiger Belas-
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Bild 3.23: Links: Einﬂuss der überlagerten Lastzustände bei rein axialer Verschiebung
und kombinierter axialer und radialer Verschiebung auf das Rückstellmoment; rechts:
Einﬂuss der überlagerten Lastzustände bei rein radialer Verschiebung und kombinierter
axialer und radialer Verschiebung auf das Rückstellmoment
tungszustand erzeugt. Die axiale Verformung erfolgt bis zu einem Betrag von 8 mm und
die radiale Verformung bis 1,2 mm. Dabei erfolgt nach dem Aufbringen einer Axialverfor-
mung konstruktiv durch den Prüfaufbau bedingt keine Relaxation und unverzüglich das
Aufbringen der Radialverformung. Daraufhin erfolgt eine Relaxationszeit tR von 2 min.,
bevor eine weitere Erhöhung jeweils in Axial- und Radialrichtung stattﬁndet.
Bild 3.23 links zeigt eine Gegenüberstellung der Verläufe für zweifache und dreifache
Belastung. Gemäß den voran gewonnenen Erkenntnissen stellt sich bei einer Beaufschla-
gung von axialer Verformung und Torsion um die Längsachse ein zunehmend niedrigeres
Moment ein. Bei einer zusätzlichen Beaufschlagung durch eine Radialverschiebung stellt
sich ein qualitativ ähnlicher Verlauf ein, jedoch mit höherem Ausgangswert. Zu Beginn
steigt die Torsionssteiﬁgkeit des Lagers mit Einprägung einer radialen Verformung sig-
niﬁkant. Mit zunehmender schrittweiser Erhöhung von axialer und radialer Verformung
sinkt das Moment ebenfalls. Der sich zu Beginn des Versuchs einstellende höherer Mo-
mentenbetrag bleibt über die gesamte Versuchsdauer nahezu konstant. Gegenüber dem
Verlauf des Momentes bei zweifacher Belastung mit radialer Verformung zeigt sich ein
stark abweichendes Bild bei dreifacher Belastung, siehe Bild 3.23 rechts. Beide Kennlini-
en kreuzen sich bei einem Betrag von 0,5 mm radialer Verformung. Verläuft die Kennli-
nie bei dreifacher Belastung anfänglich betragsmäßig über der Kennlinie bei zweifacher
Belastung, unterschreitet sie sie bei 0,5 mm radialer Verformung und verläuft von da an
unterhalb. Eine anfängliche Erhöhung des Momentes resultiert bei maximaler axialer und
radialer Verformung in einem geringeren Moment.
Wie alle bisher in diesem Abschnitt gezeigten Ergebnisse verdeutlichen, sind geome-
trische Wechselwirkungen in allen betrachteten Belastungsszenarien feststellbar. Dabei
führen mehrachsige Lastzustände teils zu deutlichen Veränderungen der ursprünglichen
3.2. MEHRACHSPRÜFSTAND 52
Federsteiﬁgkeitskennlinien. Verfestigung und Erweichung treten gleichermaßen häuﬁg
auf und sind abhängig von der Art der überlagerten Deformation. Ein gegenüber dem
zweifachen Belastungszustand noch komplexeres Bauteilverhalten lässt sich bei dreifa-
cher Belastung beobachten. Es lässt sich schlussfolgern, dass alle drei Belastungsarten
Einﬂuss auf die resultierenden Federsteiﬁgkeiten ausüben und demnach alle Belastungs-
richtungen untereinander wechselwirken.
3.2.2.3 Dissipierte Energie
Neben der Lagerfedersteiﬁgkeit ist für eine Modellierung des Bauteilverhaltens auch
dessen Dämpfung von Interesse. Nachfolgend werden dazu die Messergebnisse am
Komfortlager für mehrachsige quasi-statische Lastzyklen dargestellt. Untersucht werden
zweifache Belastungsszenarien. Einer anfänglichen Torsion folgt eine axiale bzw. radiale
Verformung.
Die in einem vollständigen quasi-statischen Lastzyklus dissipierte Energie unterscheidet
sich in beiden Lastszenarien. Bild 3.24 verdeutlicht dies für unterschiedliche Verdrehwin-
kel α. Für den quasi-statischen Fall einer überlagerten axialen Verformung mit einer Torsi-
on stellt sich am Komfortlager mit zunehmendem Verdrehwinkel eine größere Hysterese
ein, siehe Bild 3.24 links. Dagegen lässt sich bei einer überlagerten radialen Verformung
und einer Torsion feststellen, dass die Hystere ein konstantes Niveau beibehält und sich
damit allein die Federsteiﬁgkeit des Fahrwerklagers ändert, Bild 3.24 rechts.




































Bild 3.24: Links: Einﬂuss mehrachsiger Lastzustände auf die infolge von Verformung
dissipierte Energie am Beispiel der axialen Kraft als Funktion der axialen Verformung;
rechts: Einﬂuss der überlagerten Lastzustände auf die infolge von Verformung dissipier-
te Energie am Beispiel der radialen Kraft als Funktion der radialen Verformung
3.2.2.4 Reihenfolgeeinﬂuss
Der folgende Abschnitt behandelt den Reihenfolgeeinﬂuss beim Aufbringen überlagerter
Deformationen. Im vorangegangenen Abschnitt erfolgte zur Bestimmung der Wechsel-
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wirkungen zunächst eine Torsionsbeaufschlagung des Fahrwerklagers mit anschließen-
der Verformung in axialer oder radialer Richtung. Dazu gegensätzlich erfolgt in diesem
Experiment zunächst eine Axial-, respektive Radialverformung mit darauffolgender Tor-
sion. Die Deformation erfolgt ebenfalls schrittweise quasi-statisch mit einer Relaxations-
zeit von tR = 2 mm.
Bild 3.25 links zeigt den Verlauf der axialen Rückstellkraft für unterschiedliche Verdreh-
winkel α. Es zeigt sich ein vom vorher durchgeführten Versuch abweichendes Ergebnis,
siehe Bild 3.25 links. Mit zunehmenden Torsionswinkel α sinkt die Axialfedersteiﬁgkeit
des Komfortlagers zunehmend, jedoch in geringem Maße. Die Veränderung der axia-
len Federsteiﬁgkeit hängt dabei weniger vom Betrag des Torsionswinkels ab, sondern
vielmehr ob ein überlagerter Lastzustand vorliegt. Im fahrdynamisch relevanten Bereich
führt eine derartige Lasthistorie zu einer Erweichung bei Komfort- und Führungslager
in axialer Wirkrichtung. Erklärt werden kann dieses Phänomen mit der Orientierung der
Molekülketten entlang der zuerst belasteten Richtung. Je nach zuerst aufgebrachter Be-
lastung richten sich die Molekülketten entlang dieser Belastungsrichtung aus und das
Bauteil reagiert demnach auf eine zweite Belastung abweichend. Der Effekt der kontinu-
ierlichen Abnahme der Torsionsfedersteiﬁgkeit bei schrittweiser Erhöhung der Axialver-
formung lässt sich nicht beobachten. Stattdessen unterliegt das Moment geringfügigen
Schwankungen im Wirkbereich von 1 bis 8 mm. Fahrdynamisch relevante Verformun-
gen, siehe dazu Abschnitt 4.2.3, führen zu einer geringfügigen Verringerung der Torsi-
onsfedersteiﬁgkeit, jedoch in geringerem Maße als im zuerst beschriebenen Experiment
mit umgedrehter Deformationsfolge, siehe Abschnitt 3.2.2.2.





































Bild 3.25: Links: Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung auf die axiale Rückstellkraft als
Funktion der axialen Verformung des Komfortlagers bei umgedrehter Lastreihenfolge;
rechts: Einﬂuss der Torsionsbeanspruchung auf die radiale Rückstellkraft als Funktion
der radialen Rückstellkraft des Komfortlagers bei umgedrehter Lastreihenfolge
Beim Lastfall der überlagerten radialen Verformung mit anschließender Torsion zeigt sich
ein zum Versuch in Abschnitt 3.2.2.2 äquivalentes Ergebnis, siehe. Bild 3.25 rechts. Die ra-
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diale Federsteiﬁgkeitskennlinie verschiebt sich mit zunehmendem Verdrehwinkel hin zu
niedrigeren Werten. Je höher der Verdrehwinkel α ausfällt, desto höher die Erweichung.
Im fahrdynamisch relevanten Betriebsbereich ist mit einer geringfügigen Verringerung
der Federsteiﬁgkeit bis ca. 19% beim Komfortlager zu rechnen. Die Torsion übt demnach
einen Einﬂuss auf die radiale Federsteiﬁgkeit aus. Die Größenordnung der Wechselwir-
kungen ist als gleichgroß einzustufen.
Ein Reihenfolgeeinﬂuss ist nur bei einem zweifachen Belastungszustand aus einer axialer
Verformung und Torsion zu beobachten. Wechselwirkungen sind in allen Lastzuständen
zu beobachten, diese zeigen jedoch einen teils gegensätzlichen Effekt. Die Abweichungen
in den Federsteiﬁgkeitskennlinien in diesem Kapitel sind betragsmäßig äquivalent.
3.2.2.5 Geometrieeinﬂuss
Mit der Wahl einer geeigneten Geometrie kann das Fahrwerklagerverhalten gezielt in den
einzelnen Raumrichtungen beeinﬂusst werden. Beim Führungslager sind Symmetrien an
allen Achsen der Fall. Somit folgt, dass sich das Lager bei positiver und negativer axialer
und radialer Verformung in gleicher Weise verhält. Eine Asymmetrie ist beim Komfortla-
ger vorhanden. Konstruktiv ist das Lager nach [39] so auslegt, dass sich in negativer und
positiver Längsrichtung unterschiedlich große Steiﬁgkeiten ergeben. Nachfolgend soll
untersucht werden, inwiefern sich Unterschiede in Bezug auf die Federsteiﬁgkeit in axia-
ler Richtung feststellen lassen. Nach einem spiegelverkehrten Einbau des Komfortlagers
erfolgt die Einleitung einer quasi-statischen, schrittweisen Verformung auf x = 7 mm
in Längsrichtung mit einer Relaxationszeit tR von 2 min. Das Lager ist damit in einem
Bereich bis über im Fahrbetrieb üblichen Deformationen verformt worden. Eine Verfor-
mung von mehr als 8 mm führte zum Rutschen in der Lagerhülse.
Gegenüber der Steiﬁgkeit in positiver axialer Richtung (2) ist in negativer Richtung

















Bild 3.26: Axiale Steiﬁgkeiten als Funktion der axialen Verformung des Komfortlager in
negativer x-Richtung
3.3. VIERTELFAHRZEUGPRÜFSTAND 55
(1) kaum eine Änderung der Axialfedersteiﬁgkeit des Komfortlagers feststellbar, siehe
Bild 3.26. Es zeigt sich eine geringfügig geringere Axialfedersteiﬁgkeit. Die Differenz ist
dabei auf geometrische oder messtechnische Einﬂüsse zurückzuführen.
3.3 Viertelfahrzeugprüfstand
Der Viertelfahrzeugprüfstand bietet die Möglichkeit zur Untersuchung von Problemstel-
lungen der Betriebsfestigkeit und Fahrzeugdynamik an beliebigen Fahrzeugachsen. Die-
ses Kapitel behandelt die Einzelbaugruppen, den Aufbau sowie die erste Inbetriebnahme
des Prüfstandes, der im Rahmen dieser Arbeit entwickelt wurde. Es ﬁnden sich weiter-
hin Ausführungen zur Erprobung der Versuchsanlage, die mittels Messungen im realen
Fahrversuch und im Betrieb der Anlage erfolgt.
3.3.1 Entwicklung und Funktionsweise
Als Anforderungen an den Prüfstand sind zu deﬁnieren, das Verhalten des zu untersu-
chenden Systems bestmöglich der Realität nachbilden zu können und dabei eine der zu
untersuchenden Komponenten überlegene Lebensdauer aufzuweisen. Der Viertelfahr-
zeugprüfstand nach [107] und [103] wird in seiner ersten Konﬁguration für Untersu-
chungen an der in dieser Arbeit betrachteten Mc-Pherson-Vorderradaufhängung ausge-
legt. Die darin verbauten Elastomerlager sind Untersuchungsgegenstand in Abschnitt 3.1
und Abschnitt 3.2. Eine der Hauptaufgaben der Versuchsanlage besteht darin, mehrach-
sige, dynamische Lastzustände in den Fahrwerkslagern zu erzeugen, die durch genorm-
te Fahrmanöver mit den derzeit vorhandenen hydraulischen Komponenten erreichbar
sind. Dies dient dem Zweck, die am Prüfstand erhaltenen Ergebnisse vergleichbar mit
Messergebnissen aus realen Fahrversuchen und später Simulationen zu machen, siehe
Abschnitt 4.2.5. Ein Fahrwerkprüfstand muss die Erregung durch die Fahrbahn und da-
mit die Lasteinleitung so präzise wie möglich abbilden. Fahrdynamische Untersuchun-
gen erfordern eine hohe, erzielbare Genauigkeit in den Messergebnissen. Zudem sind
im Bereich der Betriebsfestigkeit die ertragbaren Lastwechsel und damit die wirkenden
Spannungen sowie das Spannungsverhältnis die obersten Auslegungskriterien. Es wird
ein Versagen der Probe vor der Prüfmaschine gefordert. Im Normalfall sind mehrere Pro-
ben ohne Instandhaltungsmaßnahmen am Prüfstand experimentell auf Betriebsfestigkeit
untersuchbar. Damit sind alle Prüfstandbauteile unter dem Aspekt der Dauerfestigkeit
auszulegen.
Die Baugruppe des Viertelfahrzeugs wird gemäß der Forderung nach präzisen Lastpfa-
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den inklusive Rad umgesetzt. Dabei erfolgt die konstruktive Umsetzung unter Berück-
sichtigung der vorhandenen Hydraulikkomponenten zunächst mit einem stehenden Rad.
Die präferierte und damit konstruktiv umgesetzte Variante beinhaltet einen Aufbau, an
dem das Rad auf einer verschiebbaren Platte positioniert wird, siehe Bild 3.27 Pos. 1. Da
keine Drehung des Rades vorgesehen ist, ist eine Sperrung dessen Rotationsfreiheitsgra-
des notwendig. Dies wird durch Festhalten der Bremsscheibe durch Reibschluss mit den
dazugehörigen Bremsklötzen realisiert. Anstatt der im Fahrzeug üblichen Hydraulik ﬁn-
det eine Verschraubung Anwendung, die eine dem Hydraulikdruck der Bremsanlage bei
Vollbremsung äquivalenten Druck erzeugt. An der Aufstandsplatte, mit deren Hilfe die
Lasten in das Rad und somit in das Fahrwerk eingeleitet werden, sind zwei mechanische
Stellglieder angekoppelt. Diese ermöglichen hydraulisch eine Verschiebung der Platte in
allen Raumrichtungen mit einer Einschränkung in horizontaler Wirkrichtung. Die Ver-
tikalverschiebung erfolgt durch den Radaufstandspunkt. Die horizontale Komponente
wird durch ein rechtwinklig über der Längsachse des vertikal angeordneten Verstellglie-
ds ermöglicht. Dessen eigener Schwerpunkt verursacht eine Verschiebung des Schwer-
punktes der Anregungsplattform nach außen. Dies wird konstruktiv durch gegenüber
angebrachte Ausgleichsmassen derart korrigiert, dass der Gesamtschwerpunkt im stati-
schen Gleichgewichtszustand in der Längsachse des vertikalen Hydraulikzylinders liegt.
Die Radaufstandsplatte ist gegenüber der restlichen Baugruppe der Anregungsplattform
verschiebbar gelagert. Die Relativbewegung wird durch eine Lineareinheit der möglich.
Durch konstruktiv vorgesehene Verschraubungsmöglichkeiten ist die Radaufstandsplat-
te mit beliebigen Oberﬂächen, z. B. Asphalt, bestückbar und somit Reibwertänderungen
und -variationen realisierbar. Die gesamte Anregungsplattform kann über der Längsach-
se des Vertikalstellgliedes geschwenkt werden, siehe Bild 3.27:Schwenkachse, um so auch
überlagerte Belastungen zu ermöglichen und induzieren zu können. Eine mechanische
Restriktion ergibt sich daraus, dass für horizontale Erregungen lediglich ein Zylinder
zur Verfügung steht und damit nicht jedes beliebige mehrachsige Fahrmanöver simuliert
werden kann. Die Anregungsplattform ist als Schweiß-Schraub-Konstruktion ausgeführt.
Platten-, Ausgleichsmassen- und Stellgliederbefestigungen sind durch Verschraubungen
realisiert. Ein Wechsel und Anpassen der Massen kann je nach Anwendungsfall erforder-
lich werden und ist somit nicht ausgeschlossen worden. Die Grundbaugruppe der Anre-
gungsplattform ist als Schweißverbund umgesetzt. Mittels Finite-Elemente-Methode sind
die Verformungen sowie die Eigenmoden im Betrieb linear elastisch berechnet worden.
Die Verformungswerte liegen in einem unkritischen Bereich und sorgen somit für keine
signiﬁkante Beeinﬂussung der Messungen. Der erste Eigenmode stellt eine Biegung des
Auslenkers, siehe Bild 3.27 Pos. 1 , bei ca. 40 Hz dar. Diese liegt über dem für die Anlage








Bild 3.27: Viertelfahrzeugprüfstand der TU Bergakademie Freiberg
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Die Anforderungen an die Vertikalanregung leiten sich aus dem Bereich der Betriebsfes-
tigkeit an Fahrzeugen ab. Darin wird zwischen normalen Ereignissen, Sonderereignissen
und Missbrauchsereignissen unterschieden [50]. Normale Ereignisse erfordern hochfre-
quente Anregungen bei geringen Amplituden wie z. B. eine Geradeausfahrt auf asphal-
tierter Straße. Ein Sonderereignis stellt beispielsweise eine Bordsteinauffahrt dar. Dazu
muss innerhalb einer bestimmten Zeit ein großer Hub realisiert werden können. Die ver-
tikale Erregung wird in geeigneter Weise durch einen doppeltwirkenden Gleichlaufzylin-
der (Schenck, Typ PL 40k/Q) mit einem Nennhub von 100 mm realisiert. Der notwendige
Radhub für PKW nach [39] von 60 mm beim Einfedern und 70 mm beim Ausfedern kann
damit weitestgehend abgedeckt werden. Der Zylinder erzeugt statisch maximal 40 kN,
dynamisch maximal 32 kN Nennkraft bei 270 bar Nenndruck und bietet bei 25 Hz Erre-
gerfrequenz auch noch einen ausreichenden Hub wie er bei typischen Fahrbahnanregun-
gen erforderlich ist. Beim Einfedern beschreitet das Rad bedingt durch die Kinematik der
Aufhängung eine gekrümmte Bahnkurve. Zwangsläuﬁg entsteht ein Biegemoment auf
die Kolbenstange durch Verlagerung der senkrechten Wirkungslinie der Radaufstands-
kraft aus der Längsachse des Zylinders. Resultat ist ein Biegemoment, welches durch
das die Kolbenstange führende Lager aufgenommen werden muss. Dieses kann von der
hydrostatischen Lagerung der Kolbenstange verschleißfrei kompensiert werden. Die ma-
ximal ertragbare Querkraft entspricht bei diesem Zylinder 40% der Nennkraft. Mit einem
Adapter ist die Kolbenstange an die Anregungsplattform angeschraubt, siehe Bild 3.27
Pos. 1. Der Zylinder deckt somit die Forderungen an die Vertikalanregung ab.
Die durch die Anregungsplatte erregte Mc-Pherson-Voderradaufhängung ist an ei-
ner geschweißten Rahmen-Konstruktion befestigt, die im Nachfolgenden die Bezeich-
nung Hilfsrahmen trägt, siehe Bild 3.27 Pos. 2. Die Parameter Sturz mit −1◦10′ ± 45′,
Spurwinkel mit 0◦ ± 10′ und Nachlauf mit 4◦ ± 1◦ entsprechen den Vorgaben des
Fahrzeugherstellers [28]. Sturz und Nachlauf werden konstruktiv durch die Positionie-
rung des Federbeins im Raum deﬁniert. Am Querbalken des Hilfsrahmens beﬁndet sich
hierfür ein doppelt-angeschrägter Adapter. Der Spurwinkel kann üblicherweise durch
Gewinde im Lenkgestänge nachträglich justiert werden und muss somit im Vorfeld nur
grob vorjustiert werden. Ein exaktes Konstruieren der Aufnahmen bzw. Adapter für die
Achsbauteile am Prüfstand wird nur möglich, wenn die Befestigungspunkte der Einzel-
bauteile der Vorderachse zueinander im Vorfeld bekannt sind. Dadurch lässt sich in einem
ersten Schritt eine Modellierung der Vorderachse im CAD-System durchführen, um in ei-
nem nachfolgenden Schritt den Hilfsrahmen derart zu bemessen, dass dieser die Win-
kelvorgaben des Fahrzeugherstellers einhält. Die Befestigungspunkte wurden mit der
3D-Koordinaten-Messmaschine des Instituts für Maschinenelemente, Konstruktion und












Bild 3.28: Modell des Zwei-Massen-Schwingers
liegender Bauteile, auch für die Erstellung eines Mehrkörpermodells zur Abschätzung
der dynamischen Lasten am Hauptrahmen sind diese Kenntnisse genutzt worden, siehe
Bild 3.31. Am Hilfsrahmen können zur Variation dessen Eigenmasse zusätzliche Mas-
sen befestigt werden. Die Hilfsrahmenkonstruktion besitzt für Untersuchungen an der
Vorderachse in seiner ersten Konﬁguration eine Masse von 396,4 kg entsprechend einer
Massenverteilung des Gesamtfahrzeuges von 60:40 unter Berücksichtigung einer halbsei-
tig wirkenden Vorderachslast inkl. Radaufhängung. Die Gesamtmasse wurde mit 1321 kg
dem technischen Datenblatt des Fahrzeuges entnommen.
Der Hilfsrahmen ist gegenüber dem Hauptrahmen linear verschiebbar gelagert. Für die
weitere Auslegung, speziell für die zu erwartenden Amplituden des Hilfsrahmens in
vertikaler Richtung und die damit einhergehende Festlegung der erforderlichen Län-
gen der Linearführungen, siehe Bild 3.27 Pos. 3, bietet sich eine Betrachtung der Rad-
Hilfsrahmen-Baugruppe als Zwei-Massen-Schwinger an, siehe Bild 3.28. Für zwei im
Gesamtsystem beﬁndliche Massen lassen sich damit zwei Eigenkreisfrequenzen in ver-
tikaler Richtung bestimmen.
Die Bewegungsgleichungen des Systems für das Rad und den Aufbau lauten
− mAx¨A + dA(x˙R − x˙A) + kA(xR − xA) = FBoden. (3.13)
− mRx¨R + dR(x˙R + x˙E) + kR(xR − xE)− dA(x˙R − x˙A)− kA(xR − xA) = FBoden, (3.14)
Zur Vereinfachung der Rechnung wird die Dämpfung nachfolgend vernachlässigt und


















Weiter vereinfacht ergibt sich Gl. (3.15) zu
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Mx¨ +Kx = 0. (3.16)
Hierin stellt M die Massenmatrix und K die Steiﬁgkeitsmatrix dar. Das Lösen des homo-







Es folgt eine Gleichung, für die nur andere als die trivialen Lösungen existieren, wenn
die Matrix singulär wird. Es gilt
det(λ2M+K) = 0. (3.18)
Durch Ausmultiplizieren lässt sich Gl. (3.18) in eine biquadratische, charakteristische
Gleichung umformen, die durch einfache Substitution wiederum zu einer quadratischen
Gleichung vereinfacht werden kann. Die Nullstellen dieses Polynoms 2. Ordnung er-
geben imaginäre Werte, die den Eigenkreisfrequenzen des Systems entsprechen. Durch
Einsetzen und Umrechnen lassen sich die Eigenkreisfrequenzen mit den in Tabelle 3.4
ersichtlichen Werten zu 8 1s und 122,51
1
s bestimmen. Eine Umrechnung ergibt die Eigen-
frequenzen des Aufbaus mit 1,3 Hz und des Rades mit 19,5 Hz. Wird dieses System mit
MATLAB/Simulink® in einem Modell abgebildet, können die errechneten Eigenfrequen-
zen als Näherungswerte eingegeben werden. Für geringe Geschwindigkeiten, bei denen
die Dämpfung (viskoelastische Komponente) keinen Einﬂuss ausübt, können die zu er-
wartenden Amplituden des Aufbaus mit zusätzlich im Modell implementierter Dämp-
fung numerisch abgeschätzt werden, siehe Bild 3.29 links. Eine erzwungene Schwingung
am Reifen mit dem Erregerweg xE = 0, 1 m und einer Frequenz von 1,3 Hz führt nach
einer kurzen Einschwingphase zu einer Amplitude des Aufbaus von 136,5 mm, siehe
Bild 3.29 links. Bild 3.29 stellt den dazugehörigen Auslenkungs-Zeit-Verlauf des Rades
dar, siehe Bild 3.29 rechts.
Zur Länge des Hilfsrahmens von 1300 mm hinaus ist diese berechnetet Amplitude zwei-
fach bei der Bemessung der Linearführungen zu addieren. Ergänzend dazu ist eine aus-
reichende hohe Positionierungsmöglichkeit des Viertelfahrzeuges bei Instandhaltungs-
maßnahmen an der Anregungsplattform zu vorzusehen. Am Hilfsrahmen sind sechsrei-
hige Laufschuhe mit den dazugehörigen Laufschienen mit einer Gesamtlänge von 2500
mm befestigt. Gemäß dem Wunsch nach Langlebigkeit der Gesamtkonstruktion und so-
mit den Linearführungen, sind hohe Anforderungen an die Ausrichtung in Bezug auf
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Tabelle 3.4: Parameter des Zweimassenschwingers
Kurzbezeichnung Wert Einheit
Masse Aufbau mA 396 kg
Federkonstante Aufbau kA 30000 N/m
Dämpfungskonstante Aufbau dA 1700 Ns/m
Masse Rad mR 16 kg
Federkonstante Rad kR 210000 N/m
Dämpfungskonstante Rad dR 500 Ns/m


































Bild 3.29: Schwingungsamplitude des Aufbaus (links) und des Rades (rechts) jeweils





















Bild 3.30: Links: Messaufbau für die Bestimmung der Parallelität der Laufschienen;
rechts: Linearitätsabweichung als Funktion der Position und Parallelitätsabweichung als
Funktion der Position auf beiden Laufschienen im dreifachen Arbeitsbereich
Linearität der Einzelschienen und Parallelität der Schienen zueinander gestellt. Die sehr
steife Bauweise der Laufschuhe erzeugt im daran befestigten Hilfsrahmen gemäß Her-
stellerkatalog bei einer Parallelitätsabweichung der Schienen von 1 μm zueinander eine
Reaktionskraft von 2 kN und damit bei höheren Abweichungen entsprechende höhere
Zwangskräfte, die sich auf das erzielbare Messergebnis der Prüfanlage auswirken kön-
nen. Üblicherweise wird für derartige Schienensysteme zur Ausrichtung eine Anlege-
kante auf der Befestigungsplatte vorgesehen, die beispielsweise auf einer Fräsmaschine
hochgenau gefertigt wird. Die Schiene wird dann vor dem Verschrauben an dieser Kante
angelegt, seitlich verspannt und anschließend verschraubt. Eine noch genauere Ausrich-
tung lässt sich jedoch über eine Laser-Vermessung in Verbindung mit einer speziellen
Ausrichtmethode erzielen. Für die Anwendung dieser Methode wurde zunächst die Po-
sition der Laufschuhe im Betrieb identiﬁziert und um die Ruhelage ein Arbeitsbereich
von 200 mm deﬁniert. Die Ausrichtung beide Schienen erfolgte derart, dass in einem ers-
ten Schritt eine Schiene ausgerichtet wurde und daraufhin die zweite Schiene parallel
zur ersten positioniert und verschraubt wurde. So ist sichergestellt, dass die Laufschu-
he im Arbeitsbereich der Versuchsanlage zueinander gleich laufen und folglich geringe
Zwangskräfte induzieren. Bild 3.30 links zeigt den Aufbau für die Parallelitätsmessung
(Pos. 1: Messapparatur, Pos. 2: Laufschuh, Pos. 3: Laufschiene) und Bild 3.30 rechts die
Abweichungen beider Schienen im dreifachen Arbeitsbereich. Es wird ersichtlich, dass
beide Schienen eine sehr geringe Linearitätsabweichung zeigen. Die Bewegungen beider
Laufschuhe unterliegen Linearitätsabweichungen von ca. ±1 μm und liegen damit deut-
lich unter den Vorgaben des Herstellers von ±15 μm. Zudem ist eine sehr gute Parallelität
erreicht worden. Dies zeigt sich im qualitativ ähnlichen Verlauf beider Kurven.
Für eine Abschätzung der wirkenden dynamischen Lasten im Betrieb ist im Rahmen
dieser Arbeit ein auf Starrkörpern basierendes Mehrkörpermodell des Viertelfahrzeug-
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prüfstandes entwickelt worden [109]. Anhand vorliegender CAD-Daten aus dem Kon-
struktionsprozess der Anlage erfolgt zunächst die Übergabe der notwendigen Daten
(Massen, Schwerpunktlagen und Trägheitstensoren) sowie der entsprechenden Positio-
nen und Orientierungen der Einzelbauteile an das MKS-Programm. Bild 3.31 links zeigt
das Modell. Der Detaillierungsgrad des Modells beschränkt sich auf die Hauptbauteile.
Elastische Nachgiebigkeiten, wie sie Fahrwerklager oder Domlager darstellen, werden
für diese Betrachtung vernachlässigt und als starr deﬁniert. Folglich ergibt sich daraus
und bei der Vernachlässigung der allgemeinen Elastizitäten der Prüfanlagenbauteile in
den Messergebissen für die wirkenden Lasten eine geringfügige Überschätzung, die je-
doch insofern als vertretbar anzusehen ist, da es sich hierbei um eine Vorauslegung des
Prüfstandes handelt. Die Erregung des Modells erfolgt mit Funktionen, die die Bewe-
gung der Anregungsplatte in vertikaler und horizontaler Wirkrichtung beschreiben. Das
Verbundprojekt OpenCRG, als Gemeinschaftsprojekt verschiedener PKW-Hersteller, be-
schäftigte sich mit der messtechnischen Erfassung eines Teils der Dauerlaufstrecke der
Firma Daimler, der sogenannten Heide-Dauerlauf-Passage. Diese wurde optisch erfasst
und als 3D-Modell der breiten Masse verfügbar gemacht. Als Erregung in vertikaler Rich-
tung dient eine diesem Modell entnommene Schnittebene von 10 m Länge, vgl. Bild 3.31
rechts. Für die Abschätzung der wirkenden Lasten wird zudem eine Fahrgeschwindig-
keit von 5 m/s deﬁniert. Die daraus resultierende Fahrzeit von 2 s wird durch mehrma-
liges stetiges Aneinanderknüpfen der Erregerfunktion auf 10 s erhöht. Das System erhält
somit ausreichend Zeit zum Einschwingen und es können so die für Auslegung notwen-
digen Betriebslastzustände erfasst werden. Eine Erregung in horizontaler Richtung er-
folgt simultan durch eine Funktion in Form eines sägezahnähnlichen Verschiebungs-Zeit-
Verlaufs. Mit ihr erfolgt eine Verschiebung der Radaufstandsplatte in lateraler Richtung
um ±20 mm. Nach [68] erfolgt die Quersteiﬁgkeitsbestimmung eines Reifens unter Vor-
last, in dem einen Platte lateral verschoben wird und die Reaktionskraft dabei messtech-
nisch bis zum Rutschen des Reifens erfasst wird. Dies lässt sich auch für das hinterlegte
Reifenmodell durchführen. Ein lateraler Verschiebeweg von 20 mm bei einer vertikalen
Vorlast von 4000 N resultiert in einer Reaktionskraft in Horizontalrichtung von 2900 N.
Danach wird die Haftgrenze überschritten und ein Gleiten des Reifens tritt ein.
Die Simulationsergebnisse dieses Lastfalls zeigen in den Koppelpunkten vom Feder-
bein und den Querlenkerlageraufnahmen in den Hilfsrahmen dynamisch erzeugte Kräf-
te von 6000 N in z-Richtung am Domlager und jeweils 10000 N in x- und y-Richtung
an den Querlenkerlagern. Diese bilden die Lastannahmen der nachfolgenden impliziten
statischen, linear elastischen Finite-Elemente-Analyse der Rahmenstruktur des Viertel-
fahrzeugprüfstandes. Zu den simulierten Baugruppen gehören der in [107] vorgestellte





Bild 3.31: Links: Darstellung des MKS-Modells des Viertelfahrzeugprüfstandes zur Ab-
schätzung der dynamischen Lasten im Betrieb; rechts: Darstellung des digitalisierten Stre-
ckenproﬁls der Heide-Dauerlauf-Strecke mit Schnittebene
elastische Material wurde mit einem E-Modul von 210000 N/mm2, einer Querkontrak-
tionszahl von 0,28 und einer Dichte von 7, 85 t/m3 deﬁniert. Die Analyse zeigt maximal
71 MPa Vergleichsspannung nach VON MISES an einem örtlich konzentrierten Punkt an
einem Trägerproﬁl auf der Rückseite des Hilfsrahmens. Insgesamt zeigt die Spannungs-
verteilung der gesamten Rahmenstruktur deutlich niedrigere Spannungswerte. Die Rah-
menstruktur kann somit als ausreichend stabil dimensioniert und somit als dauerfest an-
gesehen werden, da selbst dynamische Fahrmanöver mit hohen Lasten wie der Heide-
Dauerlauf in Kombination mit überlagerter, seitlicher Erregung des Rades lediglich Span-
nungen erzeugen, die deutlich unterhalb der Wechselfestigkeit des Werkstoffes (S235JR)
mit 160 N/mm2 bei κ = −1 liegen. Eine Modalanalyse liefert die erste Eigenfrequenz
der Rahmenstruktur mit 38 Hz. Diese liegt über dem deﬁnierten Anregungsspektrum
der hydraulischen Versuchslage von 0 bis maximal 30 Hz. Damit ist die Gesamtrahmen-
struktur gut genug auslegt, um durch Eigenschwingungen außerhalb der Resonanz die
Messungen wenig zu beeinﬂussen.
Eine schwingungsfeste Verbindung der einzelnen Trägerelemente und Rahmenbestand-
teile ist mit Nord-Lock-Schraubensicherungen realisiert.
Aufgrund fehlender Verstärkertechnik für das induktive Wegmesssystem des hydrosta-
tisch gelagerten Zylinders wurde dieses durch einen Triangulationslaser ersetzt, dessen
Messbereich auf den maximalen Hub des Zylinders abgestimmt wurde.
Die Steuerung der Anlage übernimmt ein speziell auf diese Anlage abgestimmtes Pro-
gramm in LabView, in dem beide Zylinder voneinander unabhängig geregelt werden
können. Die Regelung des Horizontalzylinders erfolgt dabei kraftgeregelt über eine
Kraftmessdose in Reihenschaltung zum Zylinder. Der Vertikalzylinder, bzw. Hydrostat,
wird durch den nachträglich applizierten Laser weggeregelt betrieben.
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Bild 3.32: Testfahrtroute: Vom Standort Stadt Freiberg (hoher Pﬂasteranteil im Stadtkern)
aus bis zur Auffahrt Autobahn A4 in Siebenlehn, Abfahrt Autobahn A4 Stadt Hainichen,
Rückkehr zum Ausgangspunkt über Braunsdorf [www.maps.google.de]
3.3.2 Inbetriebnahme
Zur Inbetriebnahme der Maschine soll eine vergleichende Messung an Fahrzeug und
Prüfstand erfolgen. Die gemessene Größe soll dabei als Vergleichsmedium zur Beurtei-
lung der Prognosegüte dienen.
Unterschiedliche Fahrbahnen und Fahrgeschwindigkeiten verursachen differierende
Messergebnisse. Speziell für Betriebsfestigkeitsuntersuchungen sind solche Mischkollek-
tive, die diese unterschiedlichen Gegebenheiten berücksichtigen, von Interesse. Damit
ist die Kenntnis der auftretenden Beschleunigungen am Traglenker in unterschiedlichen
Lastszenarien wünschenswert. Aus ihnen können entsprechende Lastkollektive gewon-
nen werden. Dazu wurde eine Fahrtroute ausgewählt, die sich aus drei Teilen, Stadt-,
Land- und Autobahnfahrt zusammensetzt. Die Stadtfahrt erfolgt maximal mit Tempo
50 km/h bzw. je nach Vorgabe und dem Fahrbahnuntergrund entsprechend. Die Ge-
schwindigkeit auf der Landstraßenfahrt beträgt 70-100 km/h und auf der Autobahn
höchstens 140 km/h. Bestandteil der Fahrtroute sind Kurven mit großen sowie kleinem
Radius und s-förmige Kurven. Zudem deckt sie ein breites Spektrum an Fahrbahnbelegen
ab. Diverse Asphaltarten werden über Pﬂaster- bis hin zur Betonplattenstraße abgedeckt.
Bild 3.32 zeigt den gewählten Streckenverlauf der Fahrtroute.
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Bild 3.33: Lage des Beschleunigungssensors auf Querlenker
Im Rahmen dieser Arbeit werden nach [26] die Beschleunigungen in allen drei Koordina-
tenrichtungen x-,y- und z- gemessen. Dazu ﬁndet ein 3-Achs-Beschleunigungsaufnehmer
mit dem dazu passenden Ladungsverstärker und Messverstärker Verwendung. Eine AD-
Wandlerkarte wandelt das Eingangssignal des Messverstärkers nachträglich in ein vom
Messrechner verwertbares digitales Signal um. Der Sensor ist am Fahrzeug derart appli-
ziert, dass die in [10] und [11] deﬁnierte Positivrichtung der x-Achse mit der des Sensors
übereinstimmt. Zudem ist die Positionierung auf dem Traglenker eindeutig festgelegt,
sodass im späteren Prüfstandbetrieb gleiche Bedingungen sichergestellt sind. Bild 3.33
links zeigt die Lage des Beschleunigungssensors auf dem Querlenker.
Die Auswertung zeigt für einen Bereich der Autobahnfahrt erwartungsgemäß eine ge-
ringe Anregung in y-Richtung, das Fahrzeug bewegt sich gleichförmig mit konstanter
Geschwindigkeit. Von Interesse ist hier die durch den Fahrbahnbelag und die Reifengeo-
metrie induzierte vertikale Erregung des Fahrwerkes in z-Richtung. Es zeigen sich nach
einer FFT des Beschleunigungssignals dominante Frequenzen von 4, 12 und 21 Hz. Zu-
dem werden Beschleunigungen von −3 m/s2 bis 4 m/s2 mit vereinzelten Spitzenwerten
von bis 28 m/s2 bei beschädigten Teilstücken gemessen. Weiterhin zeigt sich eine Anre-
gung in negativer x-Richtung (der Fahrtrichtung entgegen gerichtet) mit ca. 20 Hz. Die
Auswertung der Landstraßenfahrt offenbart bei ebener Fahrbahn geringe Beschleunigun-
gen von ±2 m/s2. In vertikaler Richtung sind Frequenzen von 11 und 17 Hz dominant,
die durch die geringe Fahrzeuggeschwindigkeit oder der Radhubfrequenz erklärbar sind.
Eine Fahrt über eine durch Witterungseinﬂüsse beschädigte Fahrbahn induziert deutlich
höhere Beschleunigungen und damit höhere Lasten im Fahrwerk, hier werden Beträge
von bis zu 10 m/s2 in vertikaler Richtung erreicht, siehe Bild 3.34.
Gleiches zeigt sich auch bei einer Fahrt über Kopfsteinplaster, siehe Bild 3.35 links. Hier
liegen die Beschleunigungsamplituden ebenfalls deutlich über derer der Fahrbahn mit
einwandfreier Fahrbahnoberﬂäche. Weiterhin zeigt sich bei Überfahrt über einen Kanal-
deckel, siehe Bild 3.35 rechts, dass das Fahrwerk neben der vertikalen Anregung in z-
Richtung auch signiﬁkant horizontal in x-Richtung mit Amplituden von ca. 5 m/s2 erregt
wird.
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Bild 3.34: Links: Gemessene Beschleunigung in z-Richtung als Funktion der Zeit am Fahr-
zeug bei guter Straße; rechts: Gemessene Beschleunigung in z-Richtung als Funktion der
Zeit am Fahrzeug bei schlechter Straße










































Bild 3.35: Links: Gemessene Beschleunigung in z-Richtungen als Funktion der Zeit am
Fahrzeug bei Überfahrt über Kopfsteinpﬂaster als Funktion der Zeit; rechts: Gemessene
Beschleunigungen in allen Richtungen als Funktionen der Zeit am Fahrzeug bei Über-
fahrt über Kanaldeckel
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Eine Vertikalanregung in der Art, wie sie beispielsweise bei einer Autobahnfahrt vorliegt,
soll vergleichend am Viertelfahrzeugprüfstand zur Überprüfung dessen Funktionsfähig-
keit durchgeführt werden. Eine Messung erfolgt analog zum Fahrversuch über einen auf
dem Querlenker applizierten Beschleunigungsaufnehmer. Die im Fahrversuch bestimm-
te, charakteristische Frequenz von 21 Hz soll als Erregerfrequenz mit der Periodendauer





mit der auf auf eine konstante Vertikalbeschleunigung geschlossen werden kann. Die ver-
tikale Beschleunigung a(t) einer harmonischen Erregung wie dieser berechnet sich mit
a(t) = aˆ · sin ωt. (3.20)
Mit Gl. (3.20) lässt sich durch zweimaliges Integrieren die erforderliche Wegamplitude
spr durch Einsetzen von Gl. (3.19) berechnen, die als Eingangsgröße in der Regelung der




· sin ωt. (3.21)
Für die Messung wurde eine Wegamplitude von spr = 2 mm festgelegt. Bild 3.36 zeigt
die gemessenen vertikalen Beschleunigungen am Querlenker. Weiterhin zeigt Bild 3.37
das Ergebnis der FFT-Analyse. Die voreingestellten 21 Hz Erregerfrequenz werden vom
Viertelfahrzeugprüfstand erreicht. Anregungen, wie sie bei einer Autobahnfahrt der Fall
sind, können in Hinblick auf Frequenz und Amplitude durch die Versuchsanlage abge-
bildet werden. Es zeigen sich ähnliche Beschleunigungen am Querlenker. Prinzipbedingt
sind darüber hinaus niederfrequentere Erregungen mit gleichzeitig höherer Schwingam-
plitude möglich.
Abschließend wird eine Messung der Beschleunigungen in x-Richtung durchgeführt. Da-
zu wird der vertikale Zylinder verschoben bis sich nach einem anfänglichen Haftzustand
des Reifens ein Gleit-Haft-Zustand (Stick-Slip) einstellt. Bild 3.37 rechts zeigt das Ergeb-
nis der Messungen. Mit Einsetzen des Gleit-Haft-Zustandes werden u. A. kurzzeitig Be-
schleunigungen in vertikaler Richtung messbar. Demnach ist die Möglichkeit der hori-
zontalen Erregung nachweislich gegeben. Beispielsweise kann dies zur Abbildung von
Bremsvorgängen herangezogen werden. Hierzu ist im Vorfeld je nach Reifen und Viertel-
fahrzeugmasse die maximal mögliche Kraft bis zum Einsetzen des Stick-Slip-Zustandes
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Bild 3.36: Gemessene Beschleunigung in z-Richtung als Funktion der Zeit am Viertelfahr-
zeugprüfstand bei 21 Hz Erregerfrequenz
zu bestimmen und anschließend diese als maximal mögliche Kraft in der Regelung vor-
zusehen.







































Bild 3.37: Links: Gemessenes Leistungsdichtespektrum in z-Richtung als Funktion der
Zeit am Viertelfahrzeugprüfstand bei 21 Hz Erregerfrequenz; rechts: Beschleunigung in
x-Richtung als Funktion der Zeit zur Darstellung des Gleit-Haft-Zustand / Stick-Slip-
Zustand des Reifens bei Verschiebung der Anregungsplattform
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4 Numerische Simulation
Dieses Kapitel behandelt die numerische Simulation von Fahrwerklagern innerhalb der
Teilgebiete FEM und MKS und dient dazu, das in Kapitel 3 beobachtete Bauteilverhalten
numerisch abzubilden. Zu Beginn erfolgt in einem ersten Teilabschnitt die Parametrie-
rung zweier hyperelastischer Materialmodelle und darauffolgend die Simulation einach-
siger und mehrachsiger Lasten. Der zweite Abschnitt behandelt den Aufbau eines detail-
lierten Gesamtfahrzeugmodells und stellt ein Modell vor, welches Wechselwirkungen in
den Fahrwerkslager abbildet. Anhand der in Kapitel 3 experimentell gewonnenen Daten
wird mit diesem Modell der Einﬂuss von Wechselwirkungen in den Fahrwerklagern auf
die Radstellung aufgezeigt.
4.1 Finite Elemente Methode
Dieser Abschnitt beschäftigt sich mit der numerischen Simulation von Wechselwir-
kungen unter Verwendung kommerziell verfügbarer Materialmodelle für die Finite-
Elemente-Methode. Der Fokus liegt auf Materialmodellen, die eine geringe Anzahl von
Parametern aufweisen. Es soll geprüft werden, ob eine Parametrisierung am Bauteil mit
den in Abschnitt 2.3 beschriebenen Näherungsgleichungen möglich ist. Zudem soll ana-
lysiert werden, in welchem Umfang Wechselwirkungen mit den hier gewählten, hyper-
elastischen Materialmodellen bestimmt werden können und inwiefern damit stichhaltige
Vorhersagen zum Bauteilverhalten von Fahrwerklagern getroffen werden können.
4.1.1 Parametrisierung der Modelle
Nach MATSCHINSKY [82] lässt sich die axiale Federsteiﬁgkeit und nach Umstellen der
Schubmodul G mit Gl. (2.6) näherungsweise bestimmen. Diese Gleichung ist jedoch nur
für Fahrwerklager einfacher, zylindrischer Geometrie gültig und in ihrer Anwendung
bei der Parametrisierung am Bauteil zunächst auf ihre Eignung hin zu hinterfragen. Dies
soll nachfolgend untersucht werden. Dies wird für das Komfortlager mit seinem rein
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aus Elastomer bestehenden Deformationskörper geprüft. An diesem Bauteil ﬁndet sich
nur eine geringe Abweichung von einer rein zylindrischen Form, deren Vernachlässi-
gung noch als vertretbar erscheint. Idealisiert lässt sich das Komfortlager als Zylinder-
hülse mit der Länge lL = 35 mm interpretieren. Die Überstände nach oben und unter
werden vernachlässigt. Eine in Abschnitt 3.1 und Abschnitt 3.2 experimentell bestimmte
Axialfedersteiﬁgkeit ca = 690 N/mm sowie ein Radiusverhältnis r2/r1 = 1, 72 führt zu
einem überschlägigen Schubmodul von G = 1, 7 N/mm2. Das Einsetzen der im Expe-
riment bestimmten Radialfedersteiﬁgkeit cr = 6710 N/mm aus Gl. (3.6), einem k-Wert
von 1,59, der bei einem Querschnittverhältnis von h/s = 3, 88 mit Gl. (2.8) angenähert
werden wird, sowie den identischen, restlichen Kenngrößen, führt mit Gl. (2.7) zu einem
Schubmodul von G = 2, 77 N/mm2 und damit im Vorfeld schon zu einer erheblichen
Abweichung von 62 % bei der überschlägigen Berechnung des Schubmoduls.
Im Rahmen der in diesem Kapitel durchgeführten Finite-Elemente-Methode-
Berechnungen sollen die Materialmodelle von ARRUDA-BOYCE und NEO-HOOK
Untersuchungsgegenstand sein. Das Modell von ARRUDA UND BOYCE [14] sowie
das NEO-HOOK’sche Modell [84] benötigen beide den Schubmodul G sowie einen
Parameter D1. Beim NEO-HOOKE-Modell dient der Schubmodul zur Berechnung des





Beim ARRUDA-BOYCE-Materialmodell, das in diesem Abschnitt einer intensiven Prü-
fung auf Eignung für die Berechnung von Wechselwirkungen unterzogen wird, geht
der Schubmodul G direkt als Größe ein. D1 lässt sich nach [13] mit Gl. (2.15) mit K
als Kompressionsmodul berechnen. K wird mit fünfhundertfachen des Schubmoduls G
angenommen. Die Annahme einer vollständigen Inkompressibilität des Gummiwerk-
stoffes führt zur Wahl einer Querkontraktionszahl von ν = 0, 5, erfordert jedoch das
Setzen von D1 zu Null. Dies hätte eine Division durch Null bei der Lösung der Ma-
terialmodellgleichung zur Folge und ist damit unzulässig. Es wird daher eine Quasi-
Inkompressibilität angenommen. Mit einem Schubmodul von 1, 7 N/mm2 ergibt sich
ein Wert D1 = 2, 35 · 10−3 1/MPa. Darüber hinaus ist für die vollständige Parametrisie-
rung des ARRUDA-BOYCE-Modells der Parameter λL notwendig. Durch die im Vorfeld
durchgeführte, rechnerische Bestimmung der beiden Parameter Schubmodul G und In-
kompressibilitätsparameter D1, kann λL iterativ durch numerische Simulationen identi-
ﬁziert werden. Für eine experimentelle Bestimmung der Parameter des ARRUDA-BOYCE-
Modells an einer Werkstoffprobe sei an dieser Stelle auf [16] als weiterführende Literatur
verwiesen.




Bild 4.1: Vernetztes Finite-Elemente-Modell des Komfortlagers in der FE-
Programmumgebung
Im FE-Programm wird zunächst für das Fahrwerklager die Geometrie detailliert mo-
delliert. Bild 4.3 zeigt das Modell des Komfortlagers in Anlehnung an [27]. Innen- und
Außenhülse verwenden Hexaeder-Elemente vom gleichen Typ mit 8 Knoten, hourglass
control und reduzierter Integration. Der Elastomerkörper verwendet Tetraeder-Elemente
aufgrund seiner komplexen Geometrie. Diese Elemente bestehen aus 10 Knoten. Das Mo-
dell besitzt insgesamt 194650 Elemente.
Als Randbedingungen werden anschließend eine feste Einspannung der Außenhülse
und eine Druckbeanspruchung an der Innenhülse am Komfortlager deﬁniert, sodass
eine maximale Kraft von 690 N am Lager in Längsrichtung auf der Stirnﬂäche mit
AS = 33, 18 mm2 eingeleitet wird. Neben der Geometrie sind Materialdaten für eine voll-
ständige Beschreibung des FE-Modells notwendig, siehe Tabelle 4.1. Innen- und Außen-
hülse des Komfortlagers werden als rein linear elastische, isotrope Materialien deﬁniert.
Dafür ﬁnden ein Aluminium für die Innenhülse sowie ein Polyamid 6.6 als Werkstoff
für die Außenhülse Verwendung. Der Elastomerkörper wird hyperelastisch und isotrop,
jedoch nicht visko-elastisch, modelliert. Dies geschieht wahlweise mit dem ARRUDA-
BOYCE- oder dem NEO-HOOKE-Materialmodell. Nach dem Vergeben der Materialkenn-
daten werden alle in Kontakt stehenden Bauteile mit einem Kontakt versehen, der ei-
ne Klebeverbindung simuliert. Somit sind keine Relativbewegungen und damit keine
Ablösevorgänge möglich. Das für die Simulationen verwendete Einheitensystem lautet:
g/mm/ms/N/MPa/Nmm.
Nachfolgend werden zwei separate Simulationsschleifen gefahren, in denen es das Ziel
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Tabelle 4.1: Verwendete Materialparameter für die Finite-Elemente-Simulation
Material E-Modul Dichte ν G λL D1 C10
Aluminium 70000 2,7e-03 0,34 - - - -
Polyamid 6.6 3300 1,14e-03 0,41 - - - -
Arruda-Boyce (1. Satz) - 1,4e-03 - 1,7 0,73 2,35 -
Arruda-Boyce (2. Satz) - 1,4e-03 - 2,77 1,01 1,44 -
Neo-Hooke - 1,4e-03 - - - 2,35 0,85
ist, λL auf Grundlage der im Vorfeld rechnerisch abgeschätzten Schubmoduln und Pa-
rameter D1 zu bestimmen. Dazu werden in der ersten Schleife der Schubmodul auf
G = 1, 7 N/mm2 und der Inkompressibilitätsparameter auf D1 = 2, 35 · 10−3 1/MPa
gesetzt und mit einer schrittweisen Variation von λL die resultierende Verformung der
Innenhülse von 1 mm bei Beaufschlagung dieser mit einer Kraft von 690 N eingestellt. Bei
der Wahl von λL = 0, 73 stellt sich das gewünschte Resultat für den gewählten ersten Pa-
rametersatz ein. Wird nun an der inneren Mantelﬂäche der Innenhülse eine radiale Kraft
von 6710 N deﬁniert, resultiert dies in einer Verschiebung der Innenhülse in z-Richtung
von 0,434 mm. Demnach wird die erforderliche radiale Federsteiﬁgkeit cR = 6710N/mm
für den ersten Parametersatz nicht erreicht. Weiterhin führt die radiale Lasteinleitung
aufgrund der Geometrie des Lagers zur einer Kippbewegung der Innenhülse hin zum
Rand, siehe Bild 4.2 links. Wird gemäß Gl. (2.7) ein Schubmodul von G = 2, 77 N/mm2
errechnet, folgt daraus D1 = 1, 44 · 10−3 1/MPa. Für eine radiale Verschiebung der Innen-
hülse von 1 mm, ist ein schrittweises Variieren bis λL = 1, 01 notwendig. Dies führt bei
axialer Krafteinleitung mit einem Betrag von 690 N zu einer Verschiebung in x-Richtung
von 2,41 mm für den zweiten Parametersatz, siehe Bild 4.2 rechts. Daraus folgt, dass
der erste Parametersatz für eine Bestimmung der Werkstoffkennwerte der geeignetere im
Vergleich zum zweiten ist.
Eine Sensitivitätsanalyse wird nachfolgend für die Parameter des ARRUDA-BOYCE-
Modells durchgeführt. Dazu ﬁndet der erste Parametersatz Anwendung. Die Parameter
Schubmodul G, Inkompressibilitätsparameter D1 und maximale Molekülkettendehnung
λL werden jeweils um 20 % nach oben und unten variiert und die axiale Verschiebung der
Innenhülse daraufhin in einer Simulation erfasst. Wie bereits voran beschrieben, wird an
diesem Bauteil eine stirnseitig wirkende Kraft von 690 N deﬁniert. Nachfolgende Dar-
stellungen zeigen den Einﬂuss der Modellparameter auf die axiale Lagerfedersteiﬁgkeit.
In den Darstellungen wird neben der maximalen axialen Verschiebung in z-Richtung
auch die daraus resultierende Federsteiﬁgkeit im Diagramm dargestellt. Zudem wird
aufgezeigt, wie sich das Aufbringen eines an der Mantelﬂäche der Außenhülse wirken-
den Druckes p auswirkt. Dieser soll den sogenannten Kalibriervorgang des Lagers beim
Einbau simulieren. Das Lager wird dabei bewusst einer Druckspannung ausgesetzt, da







Bild 4.2: Links: Resultierende Verschiebung der Innenhülse des Komfortlager unter ra-
dialer Lasteinwirkung für den ersten Parametersatz (je dunkler die Farbgebung der In-
nenhülse, desto höher der Betrag der Verschiebung in z-Richtung); rechts: Resultieren-
de Verschiebung der Innenhülse des Komfortlager unter axialer Lasteinwirkung für den
zweiten Parametersatz
diese eine lebensdauererhöhende Wirkung erzielt. Bild 4.3 links zeigt den Einﬂuss des
Schubmoduls G auf die axiale Federsteiﬁgkeit. Dieser wurde von 1, 36 N/mm2 bis auf
2, 04 N/mm2 erhöht. Daneben sind die Werte für λL = 0, 73 und D1 = 2, 35 · 10−3 1/MPa
stets als konstant deﬁniert. Eine Erhöhung des Schubmoduls führt erwartungsgemäß zu
einer Steigerung der Lagerfedersteiﬁgkeit. Dabei bewirkt die Erhöhung des Schubmoduls
um 20 % bei Annahme linearer Elastizität eine Steigerung der axialen Federsteiﬁgkeit von
ca. 23%. Es ist ein linearer Zusammenhang von Lagerfedersteiﬁgkeit und Schubmodul er-
kennbar.
Bild 4.3 rechts zeigt die maximale axiale Verschiebung der Innenhülse als Funktion des
Parameters D1. Dieser wird ausgehend von 2, 35 · 10−3 1/MPa um 20 % reduziert auf
1, 88 1/MPa sowie um 20 % erhöht auf 2, 82 1/MPa. Daneben sind die Werte für Schub-
modul G = 1, 7 N/mm2 und λL = 0, 73 als konstant deﬁniert. Mit Verringerung von
D1 zeigt sich eine sukzessive Verringerung der Lagerfedersteiﬁgkeit in einem sehr ge-
ringen Bereich. Es zeigt sich ein linearer Zusammenhang von Lagerfedersteiﬁgkeit und
Inkompressibilitätsparameter D1. Insgesamt besitzt D1 einen geringen Einﬂuss auf das
Bauteilverhalten.
Für die Untersuchung der Parametersensitivität von λL wird dieser von 0,584 bis 0,876
variiert. Die Parameter Schubmodul G = 0, 73 MPa und D1 = 2, 35 · 10−3 1/MPa sind
für diese Simulationen als konstant deﬁniert. Der Einﬂuss der Molekülkettendehnung
λL auf die Axialfedersteiﬁgkeit des Komfortlagers wird in Bild 4.4 links dargestellt. Ei-
ne Erhöhung von Lambda führt grundsätzlich zu einer Federsteiﬁgkeitsabnahme. Eine
Erhöhung um 20 % führt zu einer Abnahme der Federsteiﬁgkeit von ca. 50 %. Hinge-
gen hat eine Verringerung um 20 % eine Zunahme der Federsteiﬁgkeit von ca. 400 % zur










































Bild 4.3: Links: Axiale Verschiebung der Innenhülse als Funktion des Schubmoduls G
bei Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells; rechts: Axiale Verschiebung der Innen-





























Bild 4.4: Links: Axiale Verschiebung der Innenhülse als Funktion der Molekülkettendeh-
nung λL bei Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells; rechts: Schnittdarstellung des
Führungslagers unter Vorspannung
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Folge. Demnach ist ein nichtlinearer Zusammenhang von Federsteiﬁgkeit zur Molekül-
kettendehnung identiﬁzierbar. Es kann erwartungsgemäß beobachtet werden, dass ein
Erreichen der maximalen Molekülkettendehnung zu einem sprungartigen Anstieg der
Kraft führt. Ab einem bestimmten Wert führt die Verringerung von λL zu keiner Abnah-
me der Lagerfedersteiﬁgkeit mehr, da die dafür erforderlichen Dehnungen außerhalb des
für dieses Fahrwerklager relevanten Verformungsbereichs liegen.
Zur Analyse der Abhängigkeit der Fahrwerklagersteiﬁgkeit von der Vorspannung, re-
spektive dem Kalibrierdruck, wird an der Mantelﬂäche der Außenhülse ein Druck p
simuliert, siehe Bild 4.4 rechts. Dieser wird von p = 2 N/mm2 über 3 und 6 bis auf
p = 12 N/mm2 erhöht. Dazu wird die Innenhülse an den Stirnseiten ﬁxiert und der Ka-
librierdruck als gleichmäßig verteilt über dem Umfang der Außenhülse angetragen. Die
in diesen Simulationen gewonnenen Daten werden nach Berechnungsende in eine zweite
Simulation als Randbedingungen übergeben. Zudem werden als weitere Randbedingun-
gen die Einspannung und die wirkende Last mit 690 N stirnseitig wieder wie in den voran
gestellten Simulationen deﬁniert. Die Simulationsergebnisse zeigen, dass ein Druck auf
der Mantelﬂäche zu inneren Spannungen und einer Kompression des Elastomers hin zur
Mitte führt. Die axiale Lagerfedersteiﬁgkeit wird durch diesen Vorgang beeinﬂusst. Mit
zunehmender Vorspannung verringert sich die Verschiebung in x-Richtung. Die axiale
Federsteiﬁgkeit steigt in sehr geringem Maße an. Bild 4.5 links zeigt die axiale Verschie-
bung als Funktion des Vorspanndrucks p. Ebenfalls wird auch die radiale Federsteiﬁgkeit
beeinﬂusst. Mit zunehmenden Druck auf der Außenhülse und damit einhergehenden
Spannungen im Elastomer, verringert sich die radiale Verschiebung bei Antragen einer
Kraft von 6710 N. Die Federsteiﬁgkeit steigt in geringem Maße bis zu einem Vorspann-
druck von 6 MPa an, siehe Bild 4.5 rechts, bis diese dann bei einem Wert p = 12 N/mm2
wieder sinkt. Ausgewertet wurde die Verschiebung der Innenhülse an der Stirnseite. Auf
die Angabe der theoretischen Federsteiﬁgkeit wurde an dieser Stelle verzichtet, da auf-
grund der beobachtbaren Kippbewegung der Innenhülse bei radialer Beanspruchung kei-
ne exakte Auswertung möglich ist. Weiterhin ist aus den Simulationen ersichtlich, dass
die Vorspannung die Bewegung der Innenhülse bei radialer Beanspruchung beeinﬂusst.
Bei geringem Druck ist die Kippbewegung deutlich stärker ausgeprägt. Bei hohem Druck
wandert die Innenhülse insgesamt mit weniger Kippung aus der Mitte weg hin zur Au-
ßenhülse. Die Vorspannung beeinﬂusst in den Simulationen die axiale und radiale Feder-
steiﬁgkeit des Fahrwerklagers in geringem Maße. Zudem beeinﬂusst sie die Bewegung
der Innenhülse bei radialer Lastbeaufschlagung.
Die Einﬂüsse von Schubmodul G und Inkompressibilitätsparameter D1 sind bei Verwen-
dung des NEO-HOOKE-Modells identisch. Eine Erhöhung des Schubmoduls, respektive
des Parameters C10, führt zu einer Erhöhung der Lagersteiﬁgkeit. Weiterhin führt auch
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Bild 4.5: Links: Axiale Verschiebung der Innenhülse als Funktion der Vorspannung p bei
Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells; rechts: Radiale Verschiebung der Innenhülse
als Funktion der Vorspannung p bei Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells
die Erhöhung von D1 zu einer geringen Erhöhung der Lagerfedersteiﬁgkeiten in axialer
und radialer Richtung. Bei Benutzung des in Tabelle 4.1 aufgeführten Parametersatzes,
führt eine Beaufschlagung der Stirnﬂäche der Innenhülse mit einer Kraft von 690 N zu
einer Verschiebung in x-Richtung von 1,146 mm und damit zu einer geringeren Axialfe-
dersteiﬁgkeit. Die Deﬁnition einer Kraft von 6710 N an der Innenseite der Innenhülse in
radialer Richtung führt zu einer Verschiebung von 2,5 mm und damit zu einer geringen
radialen Fahrwerklagerfedersteiﬁgkeit. Die radiale Lagerfedersteiﬁgkeit ist bei Annahme
linearer Elastizität deutlich geringer als bei Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells.
Eine Sensitivitätsanalyse der beiden Parameter C10 und D1 zeigt Bild 4.6. Eine Erhöhung
des Parameters C10 um 20 % führt zu einer Steiﬁgkeitszunahme von ca. 8 %, siehe siehe
Bild 4.6 links. Es zeigt sich in den Simulationen ein linearer Zusammenhang von Schub-
modul und x-Verschiebung der Innenhülse. Der Parameter D1 übt einen geringen Ein-
ﬂuss auf die Lagersteiﬁgkeit aus, siehe Bild 4.6 rechts.
Unter Torsionsbeanspruchung bei einem Verdrehwinkel α = 2◦ zeigen beide Materialm-
odelle gegenüber den experimentellen Ergebnissen deutliche Abweichungen. Bei Ver-
wendung des ARRUDA-BOYCE-Modells ergibt sich in der Simulation ein Moment von
102 Nm. Diese hohe Torsionsfedersteiﬁgkeit ist hierbei auf den Parameter λL zurückzu-
führen, der ab einer bestimmten Dehnung für eine starke Steiﬁgkeitszunahme sorgt. Bei
Verwendung des NEO-HOOKE-Materialmodells wird ein Moment von 22 Nm erreicht.
Die statische Lagersteiﬁgkeit wird demnach um den Faktor 5 mit der Simulation über-
schätzt.
Zusammenfassend lässt sich feststellen, dass beide Näherungsgleichungen, die üblicher-
weise der Auslegung von Fahrwerkslagern dienen, bei einer Abschätzung des Schubmo-
duls unterschiedliche Ergebnisse liefern. Wird der berechnete Schubmodul als Material-
parameter in das Materialmodell nach ARRUDA-BOYCE verwendet, lässt sich anhand die-











































Bild 4.6: Links: Axiale Verschiebung der Innenhülse als Funktion des Parameters C10 bei
Verwendung des NEO-HOOKE-Modells; rechts: Axiale Verschiebung der Innenhülse als
Funktion des Parameters D1 bei Verwendung des NEO-HOOKE-Modells
sem der zweite Parameter D1 rechnerisch bestimmen und der dritte und letzte Parameter
Molekülkettendehnung λL iterativ durch schrittweises Variieren bestimmen. Danach zei-
gen die Simulationsergebnisse für dieses Materialmodell unter Verwendung des ersten
Parametersatzes unter axialer Beanspruchung eine gute Übereinstimmung zum Versuch.
Unter radialer Beanspruchung wird die radiale Federsteiﬁgkeit aufgrund zu geringer
Verschiebung in der Simulation jedoch überschätzt. Allgemein ist dieses Materialmodell
daher nur für kleine Verschiebungen zu verwenden, da bei großen Deformationen der
Einﬂuss des Materialparameters λL dominant wird und ein hoher Steiﬁgkeitsanstieg ab
einer bestimmten Dehnung die Folge sind. Die Gleichung auf Basis der radialen Lagerfe-
dersteiﬁgkeit, Gl. (2.7), führt allgemein zu keiner guten Näherung und wird damit nicht
empfohlen. Aus diesem Grund wurde der mit Gl. (2.6) bestimmte Schubmodul G für das
NEO-HOOKE-Materialmodell verwendet und der zweite Modellparameter rechnerisch
bestimmt. Hier zeigt sich unter axialer Beanspruchung der Innenhülse eine akzeptable
x-Verschiebung. Die axiale Lagerfedersteiﬁgkeit wird gut durch die FEM vorausberech-
net. Hingegen zeigt sich unter radialer Beanspruchung eine deutlich zu hohe Verschie-
bung der Innenhülse. Die radiale Lagerfedersteiﬁgkeit fällt zu gering aus. Damit stellt
das ARRUDA-BOYCE-Modell die bessere Wahl dar. Eine Parametrisierung der Modelle
am Bauteil ist damit für kleine Deformationen in Grenzen durchführbar eignet sich für
Vollgummilager. Eine Bestimmung der Modellparameter im Experiment an genormten
Probekörpern ist dem Bauteil jedoch vorzuziehen.
4.1.2 Simulation von Wechselwirkungen
Dieser Abschnitt behandelt die Simulation von Wechselwirkungen unter Nutzung der
im vorangegangenen Abschnitt vorgestellten Materialmodelle. Untersucht werden die
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Bild 4.7: Links: Verschiebung der Innenhülse in x-Richtung als Funktion des Verdrehwin-
kels α bei Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells; rechts: Verschiebung der Innenhül-
se in x-Richtung als Funktion des Verdrehwinkels α bei Verwendung des NEO-HOOKE-
Modells
qualitativen und quantitativen Aussagefähigkeiten des ARRUDA-BOYCE- und des NEO-
HOOKE-Modells.
Da beim ARRUDA-BOYCE-Materialmodell eine bessere Übereinstimmung von Versuch
und Simulation mit den Werten Schubmodul G = 1, 7 MPa, D1 = 2, 35 · 10−3 1/MPa
sowie λL = 0, 73 erreicht wurde, erfolgt die nachfolgende Analyse unter Verwen-
dung dieser Werte. Das NEO-HOOKE-Materialmodell wird mit C10 = 0, 85 MPa und
D1 = 2, 35 · 10−3 1/MPa parametrisiert. Das Lager wird zunächst, wie bereits in Ab-
schnitt 3.2.2.2 beschrieben, in einer ersten Simulation tordiert und darauffolgend in einer
zweiten Simulation in axialer Richtung deformiert. Dazu wird analog dem voran gegan-
genen Kapitel Verformungs- und Spannungszustand der Bauteile in die zweite Simula-
tion exportiert. Als weitere Randbedingung wird eine feste Einspannung an der Mantel-
ﬂäche der Außenhülse deﬁniert.
In Bild 4.7 links zeigt die Verschiebung in x-Richtung als Funktion des Verdrehwinkels bei
Verwendung des ARRUDA-BOYCE-Modells. Sobald das Fahrwerklager eine Deformation
infolge einer Torsion um die Längsachse erfährt, ändert sich die axiale Federsteiﬁgkeit
signiﬁkant, die maximal mögliche Verschiebung in x-Richtung fällt bei einer stirnseitigen
Last von 690 N deutlich geringer aus. Dies liegt im Wirken des Parameters λL begrün-
det, der bei Erreichen einer bestimmten Dehnung für eine exponentielle Steiﬁgkeitserhö-
hung sorgt. Zudem fällt mit zunehmendem Verdrehwinkel α die Federsteiﬁgkeit in axia-
ler Richtung ab. Wie im Experiment beobachtet, steigt auch in der Simulation die axiale
Lagersteiﬁgkeit, jedoch in deutlich größerem Maße.
Die Simulationsergebnisse mit Verwendung des NEO-HOOKE-Modells unterstreichen die
Aussage über den Einﬂuss von λL.Bild 4.7 rechts zeigt die x-Verschiebung der Innen-
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hülse als Funktion des Verdrehwinkels α. Mit zunehmender Verdrehung der Innenhülse
und damit einhergehenden höheren Spannungen um Elastomer, erhöht sich die maxima-
le Verschiebung der Innenhülse in x-Richtung, die axiale Federsteiﬁgkeit sinkt gering-
fügig. Das Bauteilverhalten wird gegenüber dem experimentell bestimmten Verhalten
durch die Simulation nicht abgebildet. Eine Steiﬁgkeitsverringerung, wie sie im Expe-
riment beobachtet wird, zeigt sich in der Simulation nicht. Es lässt sich kein signiﬁkanter
Einﬂuss der einzelnen Beanspruchungsrichtungen auf andere Raumrichtungen bei über-
lagerten Lastzuständen festzustellen. Wechselwirkungen können somit mit diesem Ma-
terialmodell nicht numerisch abgebildet werden.
Grundsätzlich scheint bei der Entwicklung von Materialmodellen für derart komplexe
Beanspruchungszustände wie sie hier anzutreffen sind, noch Potential zu existieren. Mo-
delle nach ARRUDA-BOYCE und NEO-HOOKE, deren mathematische Formulierung aus-
schließlich auf der ersten Invariante I1 basieren, können das komplexe Bauteilverhalten
bei detaillierter geometrischer Nachbildung nicht widerspiegeln. Mit dem Modell von
ARRUDA UND BOYCE kann in Teilbereichen eine qualitative Vorhersage getroffen wer-
den. Beeinﬂusst wird die Vorhersagegenauigkeit durch den Modellparameter λL. Mit
dem NEO-HOOKE-Modell sind keinerlei Aussagen zu wechselwirkungsbedingten Feder-
steiﬁgkeitsänderungen machbar. Diese Aussagen werden durch die von KADLOWEC ET
AL. in [47] und [46] gemachten, unterstrichen.
4.2 Mehrkörpersimulation
Dieses Kapitel behandelt den Aufbau eines Gesamtfahrzeugmodells eines Mittelklassen-
fahrzeuges in einem Mehrkörpersimulationssystem. Zunächst werden die Entwicklung
und der Aufbau des Modells beschrieben. Dem schließt sich die Validierung des Modells
mit genormten Fahrmanövern an. Es wird die Vergleichbarkeit der Simulationsergebnis-
se mit den im realen Versuch gewonnenen Ergebnissen hergestellt und gezeigt, welchen
Einﬂuss Fahrwerklager als Bestandteile der Elastokinematik auf das Fahrverhalten aus-
üben können. Im nächsten Schritt werden die für die im Querlanker dieses Fahrzeugs ver-
bauten Fahrwerklager relevanten Beanspruchungen identiﬁziert, die als Eingangsgrößen
für den Mehrachs-Prüfaufbau und den Simulationen dienen. Daraufhin wird ein Ansatz
vorgestellt, die experimentell erfassten Wechselwirkungen in ein Modell zu überführen.
Mit dem entwickelten MKS-Elementtyp wird abschließend eine Fahrmanöversimulation
durchführt, um den Einﬂuss der Wechselwirkungen auf die Radstellgrößen aufzuzeigen.
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4.2.1 Aufbau Gesamtfahrzeugmodell
Die Referenz für das Gesamtfahrzeugmodell bildet ein typisches Mittelklassenfahrzeug.
Es ist innerhalb der Kompaktklasse eines großen Automobilherstellers angesiedelt und
wurde von 1998 bis ins Jahr 2004 in verschiedenen Karosserieausführungen produziert.
Im Rahmen dieser Arbeit wurde sich für die Fließheck-Ausführung entschieden.
Die in den vorangegangenen Kapiteln beschriebenen Experimente wurden an Teilen die-
ser Vorradaufhängung durchgeführt. Mit den in diesem Kapitel vorgesehenen Simulatio-
nen sollen die Auswirkungen der in Abschnitt 3.2 experimentell nachgewiesenen Wech-
selwirkungen in den beiden Fahrwerklagern (Komfort- und Führungslager) am Fahrzeug
analysiert werden. Die Ergebnisse liefern somit detailliertere Aussagen über das Fahrver-
halten dieses Fahrzeuges. Dabei können die Ergebnisse auf Varianten mit größerer Moto-
risierung und gleicher Karosseriebauweise nahezu übernommen werden und in weiten
Teilen auch für andere Karosserieversionen übertragen werden. In den Motorvarianten
von 1,2 l Hubraum bis 1,6 l Hubraum erfolgte vom Hersteller nur der Austausch der
Felgen und damit der verwendeten Einpresstiefe (ET) und Reifengröße und eine gering-
fügige Änderung der Bremsanlage hin zu höherer Bremsleistung und damit einherge-
hend hin zu geringfügig höherer Bauteilmasse von Sattel und Bremsscheibe. Selbst die
bei größeren Motoren häuﬁg angepassten Federn mit höherer Steiﬁgkeit sind über die
gesamte Motorenpalette einheitlich. Die Fahrwerksbauteile von Vorder- und Hinterachse
sind in allen Karosserie-Ausführungen identisch. Das verwendete Fahrzeug mit seinem
Mc-Pherson-Federbein eignet sich gegenüber anderen PKW mit Mehrlenkerachse durch
die geringe Anzahl an Elastomeren im Fahrwerk besser für eine Betrachtung. Durch den
häuﬁgen Einsatz dieser Vorderachskonstruktion im Mittelklassensegment erhalten die Si-
mulationsergebnisse ebenfalls Gültigkeit für Fahrzeuge anderer Hersteller.
Die Vorderradaufhängung ist bei diesem Fahrzeug als Mc-Pherson-
Federbeinkonstruktion ausgeführt, bei der der Dreiecks-Querlenker, respektive
Traglenker, als nicht aufgelöstes Tiefzieh-Schweißbauteil ausgeführt ist. In diesem
Zusammenhang bedeutet die Begrifﬂichkeit nnicht aufgelöst“, dass es sich beim ver-
wendeten Querlenker um ein Einzelteil handelt, dessen Anbindungspunkte zu anderen
Punkten sich alle am Bauteil beﬁnden. An Weiterentwicklungen dieser Vorderachskon-
struktion ﬁnden sich u. U. mehrteilige Traglenkerausführungen. Das Wirkprinzip ist
jedoch identisch. Der verbaute Radträger beherbergt die Radlagerung und verfügt neben
der Kegelstumpfaufnahme für den Kugelgelenkkopf des Querlenkers auch über den
Anlenkpunkt für den Stabilisator sowie die Federbeinaufnahme. Durch konstruktive
Ausführung des Querlenkers in L-Form, dessen resultierende Lage im Raum nach
dem Einbau im Fahrzeug und die Verwendung unterschiedlicher Federsteiﬁgkeiten bei
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den Fahrwerkslagern wird ein gezieltes Eigenlenkverhalten des gesamten Fahrzeuges
erreicht, welches bei Bremsmanövern auf unterschiedlichen Fahrbahnreibwerten für
eine erhöhte Spurstabilität sorgt. Das Rad mit dem höheren Reibwert geht gezielt in
Vorspur und reduziert damit die Ausbrechneigung des Fahrzeuges. Im Querlenker sind
an vorderster Position das Führungslager und an hinterster Position das Komfortlager
eingepresst, siehe Bild 4.8 links. Diese verbinden den Traglenker mit dem Hilfsrahmen.
Bei diesem Rahmen handelt es sich um ein innenhochdruckumgeformtes Bauteil mit
komplexer asymmetrischer Geometrie. Die Verbindung zur Karosserie wird über sechs
weitere Elastomerelemente realisiert. Durch die elastische Anbindung des Hilfsrahmens
wird die Elastokinematik der Vorderachse unterstützt [37]. Am Hilfsrahmen sind
darüber hinaus Stabilisator, Lenkgetriebe sowie der Motorgetriebe-Verbund befestigt.
Die Hinterachse ist als Verbundlenkerkonstruktion ausgeführt. Somit ﬁnden sich in die-
sem Fahrzeug die zum Zeitpunkt der Anfertigung dieser Arbeit am häuﬁgsten im Ein-
satz beﬁndlichen Fahrwerkausführungen im Mittelklassensegment. Das Hauptmerkmal
der Achskonstruktion bildet die biegesteife, jedoch torsionsweiche Quertraverse, die ei-
ne Realtivbewegung der Räder ermöglicht und somit sowohl Eigenschaften einer Ein-
zelradaufhängung als auch einer Starrachse aufweist. Der Radträger ist Bestandteil des
torsions- und biegesteifen Längsträgers und beherbergt Radlager, Stoßdämpfer- und Fe-
deraufnahmen. Die Befestigung und Lagerung der Achse an der Karosserie erfolgt über
zwei Elastomerbauteile in den vorderen Aufnahmen der Längsträger.
Der Aufbau des Modells, vgl. Bild 4.11 links, ist modular gestaltet und erfolgt in Anleh-
nung an [49] und [101]. Diese Vorgehensweise bietet die Möglichkeit für Zeitersparnis
und eine bessere Übersichtlichkeit. Das Modell wird zunächst in Teilbaugruppen zer-
legt und später im Gesamtfahrzeugmodell zusammengesetzt. Dabei wird die komplexe
Baugruppe der Vorderradaufhängung an der xz-Ebene des Fahrzeuges gespiegelt, der
nochmalige Modellierungsaufwand für die Positionierung der Einzelbauteile entfällt so-
mit. Durch den modularen Aufbau lassen sich Baugruppen schneller austauschen und
auch separate Untersuchungen an diesen durchführen. Weitere Teilbaugruppen bilden
Verbundlenker-Hinterachse, Stabilisator, Bremssystem, Lenkung sowie Antrieb. Im Ge-
samtfahrzeugmodell sind neben den voran genannten Teilbaugruppen der Fahrzeugauf-
bau und die Reifenmodelle zur Beschreibung des Reifenverhaltens integriert. Der Fahr-
zeugaufbau ist über einen speziell für Fahrzeugsimulationen vorgesehenen Elementtyp
(„Automotive Track Joint“) mit dem Inertialkoordinatensystem verbunden. Beim Inerti-
alsystem handelt es sich um ein ortsfestes Koordinatensystem, welches die Vorgabe von
Fahrzeuggeschwindigkeit und Wegstrecke ermöglicht. Für den Fahrzeugaufbau und al-
le Teilbaugruppen ist ein fahrzeugfestes Koordinatensystem zu deﬁnieren, auf welches
beim Zusammenbau referenziert wird. Nach [11] und [10] erfolgt die Positionierung
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zweckmäßig in der Fahrzeugmitte auf Höhe des Radmittelpunktes zwischen den Vor-
derrädern. Nach DIN 70000 zeigt die x-Achse in Fahrtrichtung, die y-Achse in Fahrzeug-
querrichtung nach links und die z-Achse entsprechend senkrecht nach oben.
Zur Reduzierung des Modellierungsaufwandes erfolgt die Modellierung des Fahrzeug-
aufbaus in Gesamtfahrzeugmodellen durch eine vereinfachte Abbildung. Dazu werden
Karosserie, Motor, Innenraum sowie Anbauteile zu einem einzelnen Starrkörper zusam-
mengefasst, welcher in seiner Lage zum fahrzeugfesten Koordinatensystem fest posi-
tioniert wird. Die dafür notwendigen Berechnungen der Kenngrößen Schwerpunktlage,
Trägheitstensor und Masse für den Aufbau werden nach [97] durchgeführt.
Dabei erfolgt zunächst die Bestimmung des Gesamtfahrzeugschwerpunktes. Die Abstän-
de des Gesamtfahrzeugschwerpunktes zur Vorder- und Hinterachse lS,v und lS,h werden
bestimmt aus den anteiligen Massen an Vorder- und Hinterachse mv und mh an der Ge-
samtmasse mges gemäß einer Massenverteilung von 60:40 und des Radstandes lges (dem





lS,h = lges − lv. (4.3)
Damit sind lS,v = 1, 21 m und lS,h = 1, 4 m.
Ist die Schwerpunkthöhe eines 4- bis 5-Sitzigen Fahrzeuges nicht bekannt, kann diese
überschlägig bestimmt werden. Die Höhe des Fahrzeugschwerpunktes hS wird dann aus
der Verhältniszahl iS und der Höhe des Fahrzeuges im unbeladenen Zustand h0 bestimmt
mit
hS = iS · h0. (4.4)
iS wird mit 0,38 angenommen. Daraus ergibt sich h0 = 1, 425 m.
Die Höhe des Aufbauschwerpunktes wird unter der Annahme berechnet, dass die
Schwerpunkte der ungefederten Massen mu,v und mv,h an beiden Achsen etwa in der
Radmitte liegen. Mit den Kennwerten im,v ≈ 0, 12 und im,h ≈ 0, 13, nach [97], können die










Damit sind mu,v = 70, 71 kg und mv,h = 49, 47 kg. Aus der Gesamtmasse des Fahrzeuges
abzüglich der ungefederten Massen lässt sich somit die Aufbaumasse ma zu 969,82 kg
bestimmen und mit Hilfe der ungefederten Massen von Vorder- und Hinterachse die ge-
dachten Anteile des Aufbaus über der jeweiligen Achse zu
ma,v = mv − mu,v, (4.7)
ma,h = mh − mu,h. (4.8)
Die Ergebnisse für ma,v und ma,h betragen 589,29 kg und 380,53 kg. Anhand der beiden
Aufbaumassenanteile, der Gesamtaufbaumasse und des Radstandes lges kann auf die La-





la,h = lges − la,v. (4.10)
Die Berechnung ergibt für la,v = 1, 02 m und la,h = 1, 58 m. Die Höhe des Aufbauschwer-
punktes lässt sich nach BRAESS UND SEIFFERT [19] aus dem Momentengleichgewicht am
gekippten Fahrzeug bestimmen, siehe Bild 4.8, mit
ha,S =
mges · hS − (mu,v +mv,h) · rRad
ma
. (4.11)
Damit beträgt die Höhe des Aufbauschwerpunkt ha,S = 0, 571 m mit Einsetzen des Rad-
halbmesser rRad = 0, 3105 m.
Die Massenträgheitsmomente des Fahrzeugaufbaus um die drei Achsen x-,y- und z- des
kartesischen, bauteilfesten Koordinatensystems im Schwerpunkt lassen sich berechnen
zu














Bild 4.8: Links: Position von Führungs- und Komfortlager im Querlenker; rechts: Ge-
kipptes Fahrzeug zur Bestimmung der Schwerpunkthöhe des Fahrzeugaufbaues in An-
lehnung an BREASS UND SEIFFERT [19]
Darin stellt i den Lauﬁndex dar. Der Betrag des jeweiligen Halbmessers ii,a hängt von
Länge, Breite, Höhe und vom Beladungszustand des Aufbaus ab. Der Beladungszustand
beinhaltet die Anzahl und die Positionen der Insassen sowie der Gepäckstücke. Reihen-
untersuchungen an Mittelklassenfahrzeugen haben gezeigt, dass die Trägheitshalbmes-
ser vorwiegend eine Funktion des Beladungszustandes sind und diese von Fahrzeug zu
Fahrzeug nur geringfügig schwanken. In [97] werden Durchschnittwerte für Fahrzeuge
unterschiedlicher Beladungszustände angegeben. Im Modell ﬁnden die Werte für ein un-
beladenes Fahrzeug Eingang. Die Werte betragen für ix,a = 0, 65 m2, iy,a = 1, 21 m2 und
iz,a = 1, 2 m2 und damit Jx,a = 409, 75 kgm2,Jy,a = 1419, 91 kgm2 und Jz,a = 1396, 54 kgm2.
Der Hilfsrahmen sei als erste Teilbaugruppe angeführt. Dieser wird über sechs Gummila-
ger am Aufbau befestigt. Die Modellierung der Gummielemente erfolgt über sechs in der
Mehrkörpersimulationsumgebung zur Verfügung stehende parallel angeordnete Elasto-
merersatzmodelle. Diese bilden das viskoelastische Materialverhalten jedes einzelnen La-
gers in allen sechs Freiheitsgraden unter Nutzung eines Kelvin-Voigt-Modells ab. Die
Feder- und Dämpferkonstanten unterscheiden sich in den Raumrichtungen. Die Steiﬁg-
keitskennlinien in axialer Lagerrichtung, parallel zur z-Achse des fahrzeugfesten Koordi-
natensystems verlaufend, weisen eine progressive Charakteristik auf, während die Kenn-
linie in Querrichtung einen linearen Verlauf besitzt. Die Bestimmung der für die Starr-
körperbeschreibung notwendigen Parameter gestaltet sich für den Hilfsrahmen aufgrund
seiner komplexen Geometrie aufwendig. Bei diesem Bauteil handelt es sich um ein innen-




Bild 4.9: Links: Originaler Hilfsrahmen mit Stabilisator und Elastomeraufhängelagern;
rechts: Im CAD modellierte Geometrie des Hilfsrahmens
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durch eine experimentelle Ermittlung zugänglich. Masse, Schwerpunktlage und Träg-
heitstensor werden mittels Waage, Auspendelapparatur und Drehtisch bestimmt. Alter-
nativ erfolgt eine Modellierung der Körper in einem 3D-CAD-System. In [113] sind dazu
weitere Ausführungen zu ﬁnden. Eine experimentelle Bestimmung des Schwerpunktes
durch Auspendeln stellt hohe Anforderungen an den Aufhängepunkt in Hinblick auf Rei-
bung und Zwangskräfte. Wird die Schwerpunktlage nicht exakt bestimmt, ergeben sich
im Nachgang Schwierigkeiten bei der Positionierung des Körpers auf dem Drehtisch für
die Trägheitsbestimmung. Bei unsachgemäßer Anordnung mit Abweichung zur Schwer-
punktlage muss ein zusätzlicher STEINER’scher Anteil vorgesehen werden. Eine Model-
lierung im CAD-System bietet dagegen die Möglichkeit alle drei Parameter auszulesen
und sich durch Nutzung geeigneter Modellierungswerkzeuge nah an die tatsächliche
Bauteilgeometrie anzunähern. Bild 4.9 rechts zeigt einen Vergleich des originalen Bauteils
und des in der Konstruktionsumgebung erstellten Bauteils mit dem originalen Bauteil,
Bild 4.9 links. Es wird ersichtlich, dass der Stabilisator im CAD-Modell vernachlässigt
wurde. Dieser ist als separate Teilbaugruppe im Gesamtmodell implementiert. Den Ur-
sprung der Modellierung bildet ein Koordinatensystem im Zentrum des Bauteils. Davon
ausgehend werden sechs Koordinatensysteme entsprechend den Abständen der Aufhän-
gepunkte des Hilfsrahmens zum Mittelpunkt angeordnet. Die Bestimmung der Lagen der
Aufhängepunkte erfolgte hier im Vorfeld mit einer 3D-Koordinatenmessmaschine. Die
geometrische Komplexität der Rohre des Hilfsrahmens lässt die Verwendung einfacher
Modellierungswerkzeuge nicht zu. Zur Erstellung eignet sich die Verwendung einzelner
geometriedeﬁnierender Skizzen mit einer anschließenden Verbindung dieser durch die
Nutzung richtungsweisender Führungskurven. Die Positionen der Skizzen lassen sich
festlegen, indem das Bauteil in Draufsicht auf eine Oberﬂäche,wie beispielsweise einem
großen Papierblatt, projiziert wird. Der Bestimmung der x-y-Koordinaten für die Skiz-
zen folgt die Bestimmung der z-Koordinaten durch Messen der Höhe hV von Ober- zur
Auﬂageﬂäche des Hilfsrahmens. Der Abstand der Höhe hV vom Koordinatenursprung
in z-Richtung berechnet sich über das Verhältnis von Lagerabstand zum Boden und dem
Abstand des Koordinatenursprungs vom Boden. Skizziert wird dabei stets senkrecht zur
x-y-Ebene. Der Bestimmung der z-Lagen und der Proﬁlbreiten in der Bauteilprojektion
folgt die Messung der Ausdehnung des Querschnitts in z-Richtung um die geometrie-
deﬁnierenden Skizzen vollständig zu deﬁnieren. Geringfügige Unterschiede zum Origi-
nalbauteil ﬁnden sich in der vernachlässigten Schweißnahtmodellierung der Anbauteile
aufgrund zu geringer Massenerhöhung und bei den modellierten Wanddicken der an-
geschweißten Einzelbauteile, die zerstörungsfrei nicht bestimmbar sind. Die experimen-
tell bestimmte Masse von 22,24 kg liegt mit 0,3 % marginal über dem Wert von 22,17 kg
aus der CAD-Modellierung bei Vergabe der Werkstoffdichte für Stahl von 7, 8 kg/dm3.
Zudem werden nun durch die vollständig vorliegende Geometrie die Lage des Schwer-
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punktes sowie der darauf bezogene Trägheitstensor zugänglich. Die Positionierung des
Schwerpunktes des Hilfsrahmen erfolgt kongruent zum fahrzeugfesten kartesischen Ko-
ordinatensystem.
Der Teilbaugruppe der Mc-Pherson-Vorderachse kommt eine besondere Bedeutung zu.
Die Lage der Einzelkomponenten im Raum ist für die Voraussage des Fahrzeugverhal-
tens maßgeblich. Zur Gewährleistung einer korrekten Positionierung im MKS-System
sind die in Abschnitt 2.1 vorgestellten Radstellgrößen im Vorfeld zu bestimmen. Des Wei-
teren ist die Kenntnis der Befestigungspunkte unerlässlich. Die Radstellgrößen sind ne-
ben weiteren Parametern als Datensatz von der Abteilung Vehicle Simulation der GM
Europe Engineering zur Verfügung gestellt worden. Durch eine Vermessung aller Vor-
derachskomponenten auf der 3D-Koordinatenmessmaschine des Instituts für Maschinen-
elemente, Konstruktion und Fertigung der TU Bergakademie Freiberg werden die La-
gen der Befestigungspunkte zugänglich. Eine Modellierung der Einzelkomponenten im
CAD-System dient anschließend der Bestimmung der Massen, Schwerpunktlagen und
Trägheitsmomente, wobei hier ebenfalls die Genauigkeit der Ergebnisse vom investier-
ten Modellierungsaufwand abhängt. Beim Bremssattel zeigt sich in Hinsicht auf die Bau-
teilmasse eine Überschätzung im CAD gegenüber dem realen Bauteil von ca. 12 %. Auf-
grund der komplexen Bauteilgeometrie und der nicht exakt speziﬁzierbaren Wanddicken
im inneren wird dieses Ergebnis als vertretbar angesehen. Der Zusammenbau, respek-
tive die Implementierung der Bauteile im MKS-System, erfolgt ausgehend vom Rad-
mittelpunkt unter Berücksichtigung der Radstellgrößen Sturz, Nachlauf und Vorspur.
Der hohe Detaillierungsgrad der Vorderachse reicht bis zur Integration der elastischen
Überlastanschläge für Zug- und Druckstufe im Dämpfer sowie der Abbildung und Be-
schreibung von Domlager bzw. Federbeinstützlager. Neben diesen Bauteilen enthält die
Teilbaugruppe die Komponenten Querlenker, Schwingungsdämpfer, Feder, Spurstange,
Radträger inklusive Rad sowie Bremssattel und -scheibe. Besonderes Merkmal bildet die
schräg zum Dämpfer angeordnete Feder. Diese reduziert durch ihre Lage in einer Neben-
funktion etwaige Querkrafteinträge in den Dämpfer. Für eine Zeitersparnis erfolgt eine
Spiegelung der gesamten Baugruppe an der x-z-Ebene des Gesamtfahrzeugkoordinaten-
systems. Die Federsteiﬁgkeiten für die Fahrwerklager sind vor dem Eintragen experi-
mentell bestimmt worden. Der Vergleich der tatsächlichen Steiﬁgkeiten mit denen vom
Hersteller gewünschten zeigt geringfügige Differenzen. Eingang in die Mehrkörpersimu-
lation fanden die im Versuch bestimmten Federsteiﬁgkeiten. Weitere Ausführungen dazu
ﬁnden sich in Abschnitt 3.2. Feder- und Dämpfungskonstanten sind mit linearer Charak-
teristik versehen. Zwischen Zug- und Druckverhalten wurde dabei nicht unterschieden.
Davon abweichend verläuft die Kennlinie der beiden Überlastanschläge stark progressiv
im Druck und Zugbereich.
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Bild 4.10: Fertiges CAD-Modell der kompletten Verbundlenker-Hinterachse inkl. biege-
steifer, jedoch torsionsweicher Quertraverse zur Bestimmung von Masse, Schwerpunkt-
lage und Trägheitstensor
Der Stabilisator stellt eine weitere Teilbaugruppe dar. Dieser übt einen wesentlichen Ein-
ﬂuss auf die Fahrzeugdynamik bei Kurvenfahrt aus. Die Abbildung im Gesamtmodell
ist für aussagekräftige Ergebnisse daher anzuraten. Dies begründet sich aus dessen Ei-
genschaften und seiner Einbindung im System. Er koppelt beide Räder elastische und
erhöht damit die Wanksteiﬁgkeit des Fahrzeuges. Es kommt zu einer Wankreduzierung
bei Kurvenfahrt und damit zu einer Verbesserung des Kurvenverhaltens. Bei diesem Bau-
teil handelt es sich um eine U-förmige (Frontansicht), gebogene Drehstabfeder, welche
am Hilfsrahmen drehbar und elastisch gelagert angebracht ist. Sie ist als Vollrundproﬁl
ausgeführt. Die Verbindung zum Federbein erfolgt über Pendelstützen, respektive Zug-
stäbe. Entscheidend bei der Auslegung dieses Bauteils ist dessen Torsionselastizität und
somit das erzeugte Rückstellmoment bei Torsionsbeanspruchung. Der im MKS-System
hinterlegte Wert ist den zur Verfügung gestellten Daten der GM Europe Engineering ent-
nommen worden. Dem analog folgte die Übertragung der Steiﬁgkeiten für die elastische
Lagerung. Der Bestimmung der Lagerstellenpositionen diente an diesem Bauteil das im
vorigen Abschnitt beschriebene 3D-Koordinatenmesssystem.
Eine weitere geometrisch komplexe Teilbaugruppe stellt die Verbundlenkerhinterachse
dar. Für eine Näherung der benötigen Parameter ist eine Modellierung ohne Anbautei-
le wie Bremsenschutzbleche, Bremsschläuche und Elastomerfahrwerklager ausreichend,
siehe [113]. Das Bauteil zeichnet sich durch eine Symmetrie zur y-z-Ebene aus. Zur Ver-
ringerung des CAD-Modellierungsaufwandes bietet es sich daher an, das Ursprungsko-
ordinatensystem mittig zu positionieren und zunächst eine Seite zu konstruieren. An-
schließend erfolgt eine Spiegelung der Baugruppe an der x-z-Ebene. Besonderes Merk-
mal der Achskonstruktion bildet die biegesteife, jedoch torsionsweiche Quertraverse,
siehe Bild 4.10. Ihre Geometrie kann als derart komplex betrachtet werden, dass eine
exakte Nachbildung der Oberﬂäche nur durch die Verwendung geeigneter Freiform-
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Modellierungswerkzeuge möglich wird. Analog zum Hilfsrahmen ﬁnden hier geome-
triedeﬁnierende Skizzen Anwendung. Die Verbindung der Skizzen und damit die Ge-
nerierung der Oberﬂäche erfolgt im darauffolgenden Schritt. Spezielle Programmoptio-
nen innerhalb der CAD-Software erlauben die Formerstellung ohne richtungsvorgebende
Führungskurven sowie die anschließende Volumenkörpererstellung mit Vorgabe einer
deﬁnierten Wanddicke. Die Abstände der Elastomerlager vom Ursprungskoordinaten-
system sind vorher auf einer 3D-Koordinatenmessmaschine bestimmt worden und bilden
die Ausgangspunkte für die Längslenkermodellierung. Auch diese Bauteile erfordern die
Nutzung der skizzenbasierden Oberﬂächenform-Werkzeuge. Den letzten Modellierungs-
schritt bildet die Radträgermodellierung analog zur voran beschriebenen Vorgehenswei-
se mit Skizzen und Oberﬂächenerzeugung durch richtungsweisende Kurven. Die Ein-
und Anbringung von Bohrungen sowie sichtbaren Materialanhäufungen schließen die
Konstruktionsphase ab. Mit Vergabe einer Dichte von 7, 8 kg/dm3, wird eine Masse von
14,78 kg vom CAD-System ausgegeben. Experimentell ist diese mit 15,68 kg bestimmt
worden. Diese Differenz liegt darin begründet, dass die Konstruktion wie eingangs er-
wähnt ohne Anbauteile erfolgt ist. Zudem unterliegen die im Konstruktionsprogramm
hinterlegten Wanddicken einer Schätzung. Die Vergabe der Eigenschaften des im MKS-
Programm deﬁnierten Körpers erfolgt anhand der in der CAD-Software erzielten Ergeb-
nisse. Dabei erfolgt die Eingabe der Trägheitstensoren getrennt für jede Achshälfte. Beide
Quertraversenhälften werden durch eine Torsionsfeder gekoppelt und durch eine Stei-
ﬁgkeitsmatrix beschrieben. Die Abbildung der Elastomerfahrwerklager erfolgt mit den
innerhalb der MKS-Software vorhandenen Standard-Ersatzmodellen. Hauptfeder und -
dämpfer werden entsprechend ihren tatsächlichen Positionen im Fahrzeug im Modell
angeordnet und verfügen über unterschiedliche Wirkungslinien. Auch sind Zug- und
Druckanschlag im Dämpfermodell integriert. Die notwendigen Steiﬁgkeits- und Dämp-
fungskennwerte sind den zur Verfügung gestellten Daten der GM Europe Engineering
entnommen worden.
Die Teilbaugruppe Lenkung erfordert die Modellierung aller Bauteile bis hin zum Lenk-
rad. Der Grund dafür liegt in der für Fahrzeugdynamikfragestellungen üblichen Auswer-
temethodik, die häuﬁg den Lenkradwinkel als Bewertungsgröße heranzieht. Zudem sind
zwei Lenkungs-Teilbaugruppen notwendig, um Fahrmanöver mit offenem und geschlos-
senem Fahrerregelkreis durchführen zu können. Ein geschlossener Regelkreis ermöglicht,
dass das Fahrzeug selbstständig einer vorgegebenen Fahrstrecke folgt und eigenständig
Kurskorrekturen durchführt. Der Regelkreis wird geschlossen, in dem ein Kontrollele-
ment den seitlichen Versatz von Fahrzeug zu Fahrstrecke überwacht und bei Bedarf eine
Verdrehung der Lenksäule herbeiführt. Diese Verdrehung erzeugt eine Verschiebung der
Zahnstange im Lenkgetriebe und damit über die Spurstangen eine Lenkbewegung bei-
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der Räder entsprechend dem ACKERMANN’schen Prinzip. Davon abweichend fungiert
das gesteuerte Lenkungsmodell, welches für Fahrmanöver mit offenem Regelkreis, z. B.
beim Bremsen in der Kurve, erforderlich ist. Die Lenkradbetätigung erfolgt über eine Ein-
gabefunktion Lenkwinkel in Abhängigkeit der Zeit. Beide Modelle unterscheiden sich
darin, dass das im geschlossenen Regelkreis Anwendung ﬁndende Kontrollelement im
offen Regelkreis durch einen zwischen Lenksäule und Lenkgetriebegehäuse positionier-
ten Gelenktyp ersetzt wird, welcher die Möglichkeit für das Hinterlegen der erwähnten
Eingabefunktion, respektive Lenkwinkel-Zeit-Funktion, zulässt.
Neben den aus der CAD-Modellierung erhaltenen Parametern zur Beschreibung der
Starrkörper des Bremssystems beinhaltet diese Teilbaugruppe die Implementierungen
variabler Bremskraftverteilungen zwischen Vorder- und Hinterachse und den beiden
Fahrzeugseiten. Auf die Umsetzung eines Regelalgorithmus für ein Anti-Blockier-System
wurde verzichtet. Die Ansteuerung der Bremse erfolgt ebenfalls über eine Eingabefunk-
tion. Die Bremspedalstellung lässt sich prozentual zwischen 0 und 1 einstellen, wobei
1 die höchstmögliche Bremswirkung hervorruft. Ausgehend von der Pedalstellung, des
maximal möglichen Gesamtbremsmomentes des Fahrzeuges sowie der Bremsmomenten-
verteilung zwischen beiden Achsen wird durch einen Kontrollalgorithmus das Gesamt-
bremsmoment berechnet und anschließend anteilig auf die Räder verteilt. Das geregelte
Bremsmoment eines jeden Rades erzeugt ein spezieller Elementtyp durch Reibung der
Bremsbeläge auf den Bremsscheiben. Im Gesamtfahrzeug erfolgt die mechanische Kopp-
lung in der Art, dass die Bremsscheiben fest mit dem jeweiligen Rad verbunden sind,
während die Bremsbeläge fest am Radträger installiert werden.
Die Bewegung des Gesamtfahrzeuges wird durch das Antriebsmodell möglich, welches
die letzte Teilbaugruppe bildet. Aus einem Ausgleichsgetriebe, bzw. Differential, wird
das Antriebsmoment über torsionselastisch modellierte Gelenkwellen auf beide Vorder-
räder verteilt. Dabei wurden analog zum Lenksystem zwei Baugruppen für einen ge-
schlossenen und einen offenen Regelkreis modelliert. Das Antriebsmoment wird im offe-
nen Regelkreis über eine Antriebsmoment-Zeit-Funktion beschrieben, das Fahrzeug wird
demnach gesteuert. Die Antriebsregelung dahingegen bestimmt die Ist-Geschwindigkeit
des Fahrzeuges und gleicht diese mit der Soll-Geschwindigkeit ab. Die Sollvorgabe kann
über zwei unterschiedliche Möglichkeiten erfolgen. In Anhängigkeit der Zeit oder alter-
nativ dem Weg erfolgt die Vorgabe der Fahrzeuggeschwindigkeit als entsprechende Ein-
gabefunktion.
Essentiell für die Anwendungsmöglichkeiten des Gesamtfahrmodells ist das verwende-
te Reifenmodell. Je nach Lizenzumfang bietet das hier verwendete MKS-System unter-
schiedliche. Für eine Implementierung Programmumgebungen eignen sich mathemati-
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sche und physikalische Modelle. An dieser Stelle wurde sich für die Verwendung eines
mathematischen Modells aufgrund deutlich geringerer Rechenzeiten des Gesamtmodells
entschieden. Nach PAJECKA [92] erfolgt bei der Erstellung mathematischer Reifenmodel-
le zunächst die Bestimmung der Reifeneigenschaften auf dem Prüfstand. Diese werden
in einem Kennfeld gespeichert und darauffolgend für eine Weiterverarbeitung mit Hilfe
algebraischer Funktionen approximiert (Pajecka Magic Formula) oder die Reifenkennline
interpoliert (Pajecka Similarity). In dem im Rahmen dieser Arbeit erstellten Gesamtfahr-
zeugmodell ﬁndet die Pajecka Magic Formula Verwendung. Zu beachten sind hierbei
die Grenzen des Reifenmodells. Es eignet sich ausschließlich für Fahrmanöver bis Anre-
gungsfrequenzen von 8 Hz und ist damit nur für niederfrequente Fahrbahnerregungen
geeignet. Eine Auswahlmöglichkeit wird dem Anwender beim longitudinalen Schlupf
gegeben. Dieser kann optional in der Simulation Berücksichtigung ﬁnden. Sind Frage-
stellungen zu bearbeiten, bei denen Komfortuntersuchungen bis 100 Hz bearbeitet wer-
den sollen, eignet sich dafür das Reifenmodell MF-Swift. Dieses stand zum Zeitpunkt
der Anfertigung dieser Arbeit im Lizenzumfang der TU Bergakademie Freiberg nicht zur
Verfügung.
4.2.2 Modellvalidierung
Zur Validierung eines Gesamtfahrzeugmodells eignen sich virtuelle Fahrmanöver, deren
Ergebnisse mit bereits erfassten Daten realer Fahrmanöver vergleichbar sind. Im Folgen-
den sollen virtuell die in Abschnitt 2.1 vorstellten Manöver der stationären Kreisfahrt
sowie der Lenkwinkel-Sprung-Antwort Untersuchungsgegenstand sein.
Beim Fahrmanöver der stationären Kreisfahrt bewegt sich das Fahrzeug auf einer Kreis-
bahn mit dem Radius R = 105 m. Die Geschwindigkeit v wird dabei stetig erhöht. Damit





Aus dem Grund der besseren Vergleichbarkeit werden nachfolgend Lenkwinkel,
Schwimmwinkel und Wankwinkel über der Querbeschleunigung aufgetragen, siehe
Bild 4.11 rechts sowie Bild 4.12 links und rechts. Das im Rahmen dieser Arbeit ange-
fertigte Mehrkörpersimulationsmodell des Gesamtfahrzeuges zeigt eine sehr gute Über-
einstimmung mit Angaben aus [19]. In Bild 4.11 rechts ist der Verlauf des Lenkradwin-
kels über der Querbeschleunigung dargestellt. Es zeigt sich ein für frontgetriebene Fahr-
zeuge typisches, gezielt untersteuerndes Verhalten. Der Grenzbereich kündigt sich dem
Fahrer mit einer starken Zunahme des Lenkradwinkels bei einer Querbeschleunigung
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Bild 4.11: Links: Gesamtfahrzeugmodell innerhalb der Mehrkörpersimulationsumge-
bung; rechts: Lenkradwinkel in Abhängigkeit der Querbeschleunigung































Bild 4.12: Links: Schwimmwinkel in Abhängigkeit der Querbeschleunigung; rechts:
Wankwinkel in Abhängigkeit der Querbeschleunigung
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Bild 4.13: Links: Lenkradwinkel in Abhängigkeit der Zeit; rechts: Querbeschleunigung in
Abhängigkeit der Zeit
von ca. ay = 7 m/s2 an. Dieser Vorgang ist zumeist mit der Abnahme des erforderli-
chen Lenkmomentes verbunden. Schwimm- und Wankwinkel fallen typisch sich für ein
vorderradgetriebene Fahrzeug aus. Der Wankwinkel stellt sich als lineare Funktion der
Querbeschleunigung dar.
Das Fahrmanöver zur Simulation der Lenkwinkel-Sprung-Antwort nach [9] bedarf der
Nutzung der Lenkungs- und Antriebsmodelle mit offenem Regelkreis. Vor Messbeginn
ist das Fahrzeug auf eine konstante Geschwindigkeit von v = 80 m/s zu beschleuni-
gen. Dabei führt das Fahrzeug eine Geradeausfahrt aus. Zu Messbeginn erfolgt sprung-
artig ein Lenkradeinschlag auf einen konstanten Winkel-Betrag. Dieser ist im Vorfeld
so abzuschätzen, dass sich nach dem Einschwingvorgang eine Querbeschleunigung von
ay = 4 m/s2 einstellt. Die Anregungsfunktion für den Lenkeinschlag, vgl. Bild 4.13 links,
ist so gewählt, dass der erforderliche Lenkwinkel nach 0,15 s erreicht wird. Mehrfache
Simulationen zum erforderlichen Lenkradwinkel ergaben, dass sich bei 32, 76◦ die in
DIN ISO 7401 erforderliche Querbeschleunigung von 4 m/s2 einstellt, siehe Bild 4.13
links.
In Bild 4.13 rechts und Bild 4.13 links und rechts lässt sich ein agiles und kurvenwilli-
ges Fahrverhalten des Fahrzeuges ableiten. Sehr kurze Einschwingzeiten deuten auf ein
stabiles Übergangsverhalten des Fahrzeuges von Geradeausfahrt hin zu Kurvenfahrt hin.
Beim Verlauf der Kurve für den Schwimmwinkel nimmt dieser bei Linkskurvenfahrt zu-
nächst positive Werte an. Dies begründet sich damit, dass zu Manöverbeginn zunächst
nur Seitenkräfte an der Vorderachse aufgebaut werden und somit ein kleiner Schräglauf-
winkel an der Hinterachse die Folge ist. Dieser steigt stets zeitversetzt zur Vorderachse
an. Mit zunehmenden Schräglaufwinkel sinkt der Schwimmwinkel nach [39] kontinu-
ierlich und erreicht nach einem Nulldurchgang einen negativen Betrag. Auch in diesem
genormten Fahrmanöver zeigt das Gesamtfahrzeugmodell eine sehr gute Übereinstim-
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Bild 4.14: Links: Schwimmwinkel in Abhängigkeit der Zeit; rechts: Giergeschwindigkeit
in Abhängigkeit der Zeit
mung mit den in [39] gezeigten Daten realer Fahrzeuge.
Das Modell wird daher als hinreicht genau für Untersuchungen zum Einﬂuss der Wech-
selwirkungen auf die Fahrzeugdynamik angesehen.
4.2.3 Identiﬁzierung relevanter Beanspruchungen
Eine Identiﬁzierung der für die Fahrwerklager relevanten Beanspruchungen soll durch
Nutzung des Gesamtfahrzeugmodells erfolgen. Zum einen sollen daraus die notwen-
digen Modellierungsaufwände für die Modellierung der Wechselwirkungen im MKS-
System abgeleitet, siehe Abschnitt 4.2.4, und zum anderen sollen dadurch die Anforde-
rungen an den Mehrachsprüfstand deﬁniert, siehe Abschnitt 3.2.1, werden. Für die Be-
stimmung der Hauptlastrichtungen und zur Abschätzung der zugehörigen Lastbeträge
erfolgt die Konﬁguration des Fahrzeugmodells in Werksabstimmung auf Basis bereits
in der Programmumgebung der Mehrkörpersimulationsumgebung zur Verfügung ste-
henden Fahrwerklagerersatzmodellen. Die darin verwendeten Werte für die Parameter
Lagersteiﬁgkeit und Dämpfung entsprechen den Angaben des Herstellers. Als Fahrma-
növer dient das Bremsen in der Kurve (links). Das Fahrzeug beﬁndet sich zunächst auf
einer Kreisbahn mit einem Radius R = 50 m in einem stationären Verharrungszustand
(gleichförmige Bewegung). Die Geschwindigkeit wird so gewählt, dass sich eine konstan-
te Querbeschleunigung ay von 5 m/s2 einstellt. Der dafür notwendige Lenkradwinkel ist
über die gesamte Dauer des Versuches somit ebenfalls konstant. Die Auswertung erfolgt
nachfolgend separat für Führungs- und Komfortlager, siehe Bild 4.15.
Für eine Interpretation der Simulationsergebnisse sei an dieser Stelle nochmals auf das
bereits deﬁnierte, bauteilfeste Koordinatensystem hingewiesen, siehe Bild 3.15. Ausge-










Bild 4.15: Darstellung der Lagerpunkte für die Auswertung der relevanten Beanspru-
chungen




































Bild 4.16: Links: Kräfte als Funktionen der Zeit am Führungslager des kurveninneren Ra-
des bei Bremsung während einer Kurvenfahrt; rechts: Momente als Funktionen der Zeit
am Führungslager des kurveninneren Rades bei Bremsung während einer Kurvenfahrt
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Bremsung. Es zeigen sich beim kurveninneren Führungslager deutliche Beanspruchun-
gen in zwei Raumrichtungen. Kräfte entstehen längs und quer zur Bauteillängsachse. Zu
Bremsbeginn steigen die Kräfte stark an. Durch den Reibschluss am Reifen und den da-
mit zu übertragenden Längskräften entgegen der Fahrzeugfahrtrichtung unterliegt das
Lager einer Deformation entlang der bauteilfesten x-Achse, siehe Bild 4.16 links. Simul-
tan erzeugt eine Kraftkomponente am Führungslager eine Verschiebung in y-Richtung.
Die Belastung in z-Richtung fällt vernachlässigbar gering aus. Ein davon abweichendes
Bild zeigt sich beim kurvenäußeren Führungslager. Zwar erfolgt an diesem Bauteil eben-
falls eine Verformung in x-Richtung aufgrund der wirkenden Bremskräfte, jedoch wird
das Lager in y-Richtung in entgegen gesetzer Richtung deformiert. Auch an diesem Bau-
teil zeigt sich keine signiﬁkante Belastung in z-Richtung. Momente wirken ebenfalls nur
um die Achsen x und y.
An beiden Komfortlagern kommt es zu entgegen gerichteten Belastungen in Quer- und
Längsrichtung. Daran lässt sich eine leichte Verdrehung der Traglenker und somit eine
Vorspurerhöhung an der Vorderachse ableiten. Die wirkenden Kräfte als Funktion der
Zeit des kurvenäußeren Komfortlagers sind in Bild 4.17 dargestellt. Es wird ersichtlich,
dass die dominanten Belastungen entlang der x- und y-Achse auftreten und sich negativ
darstellen. Die Belastung in z-Richtung wird auch hier als vernachlässigbar angesehen.
Eine Verschiebung entgegen der Fahrzeugfahrtrichtung wie beim Führungslager ist an
den Komfortlagern nicht der Fall. Das kurvenäußere Lager wird nach vorn verschoben,
während das kurveninnere Rad eine Verschiebung entlang der Fahrtrichtung nach hin-
ten erfährt. Die abnehmenden Kräfte nach Erreichen des Maximums sind auf verringerte
übertragbare Bremskräfte, respektive Bremsmomente, zurückzuführen, die entsprechend
der Empfehlung zur Verwendung des geschlossenen Regelkreises zur Einhaltung des er-
forderlichen Lenkwinkels notwendig sind. Die Verschiebungen in den Lagern der kur-
venäußeren Fahrzeugseite prägen sich stärker aus.
Die durch den Bremsvorgang hervorgerufene dynamische Achslastverlagerung erzeugt
eine Nickbewebung des Fahrzeugaufbaus hin zum Fahrwerk an der Vorderachse. Die-
ser Vorgang ruft eine Torsionsbeanspruchung in den Fahrwerklagern hervor. Die Mas-
senträgheit des Fahrzeugaufbaus führt während der Kurvenfahrt zu einem Einfedern
des Fahrzeugs auf der kurvenäußeren Seite. Bild 4.16 rechts und Bild 4.17 rechts zei-
gen anschaulich die Verläufe der Momente während des Bremsvorgangs für Führungs-
und Komfortlager. Beim Führungslager wird ersichtlich dass es zu keiner Verdrehung
der z-Achse kommt. Belastungen um x- und y-Achse sind für diesen Lastfall dominant.
Dem Verlauf der Kurven für das Komfortlager lässt sich entnehmen, dass vornehmlich
eine Torsionsbeanspruchung um die Längsachse auftritt. Eine kardanische Beanspru-
chung um die y-Achse ist an allen Lagern anhand der Simulationsergebnisse in sehr
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Bild 4.17: Links: Kräfte am Komfortlager als Funktionen der Zeit des kurvenäußeren
Rades bei Bremsung während einer Kurvenfahrt; rechts: Momente am Komfortlager als
Funktionen der Zeit des kurvenäußeren Rades bei Bremsung während einer Kurvenfahrt
geringem Maße erkennbar und stellt sich somit im Vergleich zur axialen Momentenbe-
aufschlagung als sekundär dar. Zudem wird nach MATSCHINSKY [82] in den seltensten
Anwendungsfällen bewusst eine Auslegung nach einer bestimmten kardanischen Feder-
steiﬁgkeit durchgeführt. Dies geschieht nur in den Fällen, in denen das Fahrwerklager ein
Kugelgelenk mit geringen Auslenkungen ersetzt. Entsprechend dem in diesem Absatz
eingangs beschriebenen Fahrzeugverhalten unterliegen die kurvenäußeren Fahrwerkla-
ger einer identischen Verdrehung von 9, 81◦. Die kurveninneren Lager werden um 7, 04◦
verdreht.
Die in diesem Fahrzeug im Einsatz beﬁndlichen Fahrwerklager unterliegen in diesem
und weiteren Fahrmanövern im Wesentlichen drei Hauptbeanspruchungen. Dazu zäh-
len zunächst die Beanspruchungen in axialer und radialer Wirkrichtung, wobei sich die
radiale Beanspruchung in y-Richtung dominanter als die in z-Richtung darstellt. Für ein
besseres Verständnis der wirkenden Lasten sei erwähnt, dass sich die radiale Kompo-
nente an diesen rotationssymmetrischen Bauteilen gemäß dem trigonometrischen Pytha-
goras aus der y- und z-Komponenten der Kraft zusammen setzt. Zudem erfolgt eine
weitere Beanspruchung vornehmlich um die x-Achse in Form eines Momentes. Der im
Zusammenhang mit der Auslegung von Fahrwerklagern häuﬁg angewandte Terminus
der kardanischen Beanspruchung, respektive Verdrehung um y- bzw. z-Achse, kann als
vernachlässigbar angesehen werden.
Von wissenschaftlichem Interesse sind damit der Einﬂuss der axialen Belastung auf
die Torsionsfedersteiﬁgkeit und umgedreht der Einﬂuss der Torsionsbelastung um die
Längsachse und deren Einﬂuss auf die Axialfedersteiﬁgkeit des Lagers sowie analog da-
zu die Kenntnis des Einﬂusses der radialen Belastung auf die Torsionsfedersteiﬁgkeit
und der Einﬂuss der Torsionsbelastung um die Längsachse auf die Radialfedersteiﬁg-
keit. Nach [47] und [46] ist an dieser Stelle noch die Wechselwirkung von axialer und
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radialer Belastung anzuführen. Diese zeigte sich stark ausgeprägt, wenn das Lager gleich-
zeitig eine hohe Axial- und Radialfedersteiﬁgkeit aufwies. An den beiden in dieser Ar-
beit untersuchten Lagern ist die radiale Steiﬁgkeit jedoch signiﬁkant höher als die axia-
le. Beim Führungslager fällt diese aufgrund des Stahlsegmentes sogar um das 41-fache
höher aus. Durch die geringe radiale Verformung während des Fahrzeugfahrbetriebes ist
dieses Phänomen zwar existent, jedoch im Vergleich zu den voran angesprochenen Wech-
selwirkungen mit geringem Einﬂuss zu bewerten. Weiterhin interessant ist der Einﬂuss
der sich änderten Federsteiﬁgkeiten auf das Fahrverhalten. Die Beschreibung der dafür
notwendigen Erweiterung des in diesem Kapitel vorgestellten Mehrkörpermodells wird
im nächsten Abschnitt gegeben.
4.2.4 Modellierung der Wechselwirkungen im MKS-Programm
Dieser Abschnitt behandelt die Modellierung in MATLAB-Simulink. Nachdem mithil-
fe von Gesamtfahrzeugmodellsimulationen die Hauptbelastungen in unterschiedlichen
Fahrmanövern bestimmt wurden und diese experimentell für je ein konkretes Führungs-
und Komfortlager bestimmt wurden, soll nun das MKS-Programm um die Funktionalität
zur Abbildung von Wechselwirkungen erweitert werden.
Eine Schnittstelle bietet dem MKS-Programmanwender die Möglichkeit, Daten aus der
Mehrkörpersimulation nach MATLAB zu exportieren. Dazu zählen beispielsweise Sens-
ordaten, die Positionen und Orientierungen enthalten können. Im Gesamtfahrzeugmo-
dell werden dazu in einem ersten Schritt die zu untersuchenden Fahrwerklager entfernt
und im zweiten Schritt durch einen anderen Modelltyp, respektive Elementtyp, substi-
tuiert, der Bestandteil der Schnittstelle ist. Dieser Elementtyp erfasst wahlweise eine Ver-
schiebung oder einen Verdrehwinkel und schreibt diese/diesen in einen Ausgangsvektor.
Für jeden Freiheitsgrad eines Bauteils wird nun für eine vollständige Beschreibung des
Bauteilverhaltens ein Element deﬁniert, sodass ein vollständig deﬁniertes Fahrwerkla-
ger aus sechs derartiger Elemente besteht. Maximal 300 solcher Elemente werden zum
Zeitpunkt der Erstellung dieser Arbeit von der MKS-Programmumgebung bereitgestellt.
Somit stehen genügend Kapazitäten für eine ganzheitliche Betrachtung eines Fahrzeuges
oder Fahrwerkes inkl. Hilfsrahmen zur Verfügung. Die Gestalt des Ausgangsvektors q
für diesen Zweck lautet unter Beachtung von Bild 4.18
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Die Einträge stellen die Translationen und Rotationen des Führungslagers gefolgt von
denen des Komfortlagers der linken Achse dar. Anschließend folgen die Einträge für
die rechte Fahrzeugvorderachse. Es werden somit insgesamt 24 Größen für 4 Bauteile
übergeben. Die erfassten Bewegungsgrößen beziehen sich auf ein mittig in der jeweili-
gen Querlenkerbuchse positionierten Koordinatensystems und referenzieren auf ein Ko-
ordinatensystem, welches die Mitte des Fahrwerklagers repräsentiert. Verschiebt sich das
referenzierte Fahrwerklagerkoordinatensystem relativ zum Querlenkerkoordinatensys-
tem, wird mit dem Ausgangsvektor die Verschiebung nach MATLAB/Simulink überge-
ben. Darauf folgt z.B. die Berechnung einer Kraft unter Berücksichtigung von hinterlegten
Werten für die Wechselwirkungen. Analog dazu erfolgt dieser Vorgang für Verdrehungen
und die Berechnung resultierender Momente. Dies wird anhand des im Bild 4.19 gezeig-
ten Blockmodells für die Berechnungen der Kräfte und Momente für ein Fahrwerklager
vorgenommen. Die umrandeten Blöcke stellen dabei einzelne Unterblöcke dar, die nach-
folgend erläutert werden. Weitere Fahrwerklager werden durch Duplikate dieses Modells
mit entsprechend angepassten Federsteiﬁgkeiten und Dämpfungen berechnet.
Der MKS-Ausgangsvektors q entspricht dem MATLAB/Simulink-Eingangsvektor. Die-
ser wird in Block 1 übergeben. Danach wird dieser in einzelne Komponenten zerlegt, um










Bild 4.19: Blockmodell mit Unterblöcken zur Berechnung von Kräften und Momenten
unter Berücksichtigung von Wechselwirkungen in MATLAB
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tungen zugänglich zu machen. Diese Aufgabe wird in Block 2 realisiert. Die Umrech-
nung in Millimeter und Grad auf die benötigten Einheiten wird in Block 3 durchgeführt.
Dies geschieht, da die experimentellen Daten in den Einheiten Grad und mm vorliegen
und gleiche Einheiten benötigt werden. Nach dem Aufspalten des Eingangsvektors, der
Umrechnung in geeignete Maßeinheiten und der Bestimmung der Gesamtradialverschie-
bung in Block 4, erfolgt nun im nächsten Schritt die Berechnung der Kräfte und Momente
im Fahrwerklager. Block 5 beinhaltet beispielsweise dazu die Logik für die Berechnung
der Kraft in x-Richtung, Block 6 für die Berechnungen der Kräfte in y- und z-Richtung
und Block 7 für die Berechnung des Momentes um die x-Achse.
Wie in Bild 4.19 ersichtlich, wird zur Berechnung der Axialkraft die Relativverschiebung
in x-Richtung Δx in mehrere Einzelblöcke übergeben. Gemäß Gl. (4.17) wird zunächst
die Federkraft mit linearem Zusammenhang aus Kraft und Weg, respektive cx, berech-
net. Abschnitt 3.2.2 zeigt ausführlich die Zulässigkeit dieser Vorgehensweise. Addiert
wird zudem ein Korrekturwert Fkor,i, der den in den Experimenten in Abschnitt 3.2 er-
mittelten Betrag der Wechselwirkungen darstellt. Die Berechnungsvorschrift der Kraft in
x-Richtung unter Berücksichtigung von Wechselwirkung lautet
Fx = cx ·Δx + Fkor,x + dx ·Δx˙ + F0,x. (4.15)
In radialer Richtung bestimmt zunächst ein Algorithmus die resultierende radiale Ver-
schiebung Δr aus den Verschiebungen Δy und Δz in y- und z-Richtung, Block 4. Zudem
wird parallel für eine nachfolgende Bestimmung der einzelnen Kraftanteile in y- und z-
Richtung an der Gesamtradialkraft des Fahrwerklagers der Winkel ϕ bestimmt, den beide
Verschiebungskomponenten in einem rechtwinkeligem Dreieck mit der Gesamtradialver-
schiebung r als Hypotenuse aufspannen. Die Berechnung der Kräfte in den Querrichtun-
gen y- und z- erfolgt analog zur Axialkraft, jedoch mit geänderten Indizes mit
Fy = cy ·Δy+ Fkor,y + dy ·Δy˙+ F0,y, (4.16)
Fx = cz ·Δz+ Fkor,z + dz ·Δz˙+ F0,z. (4.17)
Zur Berechnung dieser Kräfte wird anhand vom mathematischen Betrag der jeweiligen
Verschiebung und des Verdrehwinkels richtungsunabhängig zunächst der entsprechende
Gesamtkorrekturwert Fr in radialer Richtung bestimmt. Im Vorfeld überprüft eine zusätz-
liche Logik, ob es sich entsprechend den Koordinatensystemen innerhalb der Querlen-
kerbuchse um eine positive oder negative Verschiebung handelt. Dem Rechnung tragend
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wird der resultierende Gesamtwert mit positivem oder negativem Vorzeichen versehen.
Der für radiale Beanspruchung mit gleichzeitiger Torsion um die x-Achse ermittelte Kor-
rekturwert Fkor,i wird anschließend mit dem Winkel ϕ und dem Sinus bzw. Cosinus in
seine vektoriellen Anteile aufgespalten mit
Fkor,y = Fr · sin ϕ, (4.18)
Fkor,z = Fr · cos ϕ. (4.19)
Die Berechnungsvorschrift des Momentes um die x-Achse unter Berücksichtigung der
Wechselwirkung um die Längsachse lautet
Mα = cα ·Δα + Mkor,α + dα ·Δα˙ + M0,α. (4.20)
Bild 4.20 zeigt exemplarisch die Teilbaugruppe des Blocks 7, in dem der Korrekturwert
für das Torsionsmoment anhand axialer Verschiebung berechnet wird. In in diesem Un-
terblock erfolgt zunächst die Übergabe von Verdrehwinkel und der für diese Raumrich-
tung geltenden Verschiebungskomponente. Die in Abschnitt 3.2.2.5 festgestellte nahezu
vollständige Unabhängigkeit der Lagersteiﬁgkeiten von der Einbaulage (näherungsweise
gleiche Axialfedersteiﬁgkeit in positiver sowie negativer Lastrichtung) erlaubt eine efﬁzi-
ente Modellierung für beide Richtungen. Die im Vorfeld ermittelten Abweichungen der
Federsteiﬁgkeiten wurden in Kennfeldern (sog. Lookup Tables 2D) ablegt, siehe Block 1.
Dabei handelt es sich im die im Experiment bestimmten Kennwerte. Die dazu gewählte
Vorgehensweise wird in Abschnitt 3.2.2.2 vorgestellt. Alternativ ist die Bestimmung die-
ser Kennwerte mittels Finite-Elemente-Methode denkbar. Dieser Vorgehensweise wid-
met sich Abschnitt 4.1. In Block 2 prüft eine Logik, ob eine negative oder positive Ver-
schiebung vorliegt und versieht im Nachgang den Korrekturwert mit einem entsprechen-
den Vorzeichen. Diese Vorgehensweise impliziert somit eine vollständige Symmetrie des
Fahrwerklagers in allen Richtungen. Je nach Anwendungsfall und Lagergeometrie kann
das Modell bedarfsgerecht angepasst werden. Auf eine Prüfung ob ein positiver oder
negativer Verdrehwinkel vorliegt, wurde verzichtet, da im vorangestellten Kapitel stets
positive Verdrehwinkel beobachtet wurden. Negative Winkel wären nur bei Abheben des
Fahrzeuges von der Straße beobachtbar und sind somit nicht Untersuchungsgegenstand.
Der Gesamtkorrekturwert des Momentes berechnet sich anhand der Kennfelder für axiale
und radiale Beanspruchung Mkor,axial und Mkor,radial zu
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Bild 4.20: Modellteilbaugruppe zur Bestimmung des Betrages der Wechselwirkung im
Fahrwerklager für das Torsionsmoment um die x-Achse
Mkor,α = Mkor,axial + Mkor,radial. (4.21)
Für die als sekundär bestimmten, kardanischen Beanspruchungen erfolgt eine Berech-
nung der Momente in der Art, dass die eingehenden Verdrehwinkel mit einer Federstei-
ﬁgkeit c = 0 Nm/◦ multipliziert werden und somit mit dem Eintrag Null im Ausgangs-
vektor abgespeichert werden. Eine nachträgliche Anpassung zur Berücksichtigung kar-
danischer Beanspruchungen ist somit möglich. Analog dazu erfolgt die Berechnung der
Dämpfung mit einer Dämpfungskonstante d = 0 Nms/◦ für die y- und z-Achse mit
Mβ = cβ ·Δβ + dβ ·Δβ˙, (4.22)
Mγ = cγ ·Δγ + dγ ·Δγ˙. (4.23)
Zu den statischen, linear berechneten Kräften und den Korrekturkraftwerten bzw. Mo-
ment und Korrekturmomentenwert bei überlagerten, mehrachsigen Lastzuständen ad-
diert sich für die Kräfte in x-, y- und z-Richtung und dem Moment um die x-Achse
allgemein noch die jeweilige Dämpferkraft beziehungsweise das Dämpfermoment. Wie
Bild 4.21 links und rechts zeigt, ist eine Modellierung als linearer Dämpfer mit einer ent-
sprechenden Dämpferkonstante di noch hinreichend. Die Abbildungen zeigt einen am
Exzenterprüfstand der TU Bergakademie Freiberg erfassten, vollständigen, einachsigen
Lastzyklus und eine ebenfalls darin dargestellte Modell-Kurve, der ein Kelvin-Voigt-
Modell zugrunde liegt. Beide Kurven weisen die gleiche Amplitude auf und zeigen all-
gemein eine gute Übereinstimmung bei der von den Kurven eingeschlossene Fläche. Der
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Bild 4.21: Links: Kräfte als Funktionen der Verschiebungen in radialer Richtung als Ver-
gleich von Lastzyklen aus Experiment und Simulation unter Verwendung des Kelvin-
Voigt-Modells zur Ableitung eines Dämpfermodells; rechts: Momente als Funktionen des
Verdrehwinkels als Vergleich von Lastzyklen um die Längsachse aus Experiment und Si-
mulation unter Verwendung des Kelvin-Voigt-Modell zur Ableitung eines Dämpfermo-
dells
Betrag der Hysterese fällt somit für Modell und Versuch nahezu gleich aus. Für die Ab-
bildung des viskoelastischen Materialverhaltens von Elastomeren hat sich dieser Ansatz
etabliert. Speziell im niederfrequenten Anregungsbereich, wie er in den in diesem Kapitel
vorgestellten Simulationen der Fall ist, stellt dies eine hinreichende Näherung dar. Der im
Modell hinterlegte Dämpfungsbeiwert ist je nach Lagerhersteller zu wählen und bei Be-
darf durch Experimente zu bestimmen. An dieser Stelle sei auf Abschnitt 3.1.2 verwiesen
sein.
Den letzten Term aus Gl. (4.17) bildet die Kraft des statischen Gleichgewichtes F0,x. Diese
wird vor Simulationsbeginn am MKS-Gesamtfahrzeugmodell bestimmt. Das Fahrzeug
führt dazu eine gleichförmige Geradeausfahrt über eine Dauer von ca. 10 s aus. Ist das
System eingeschwungen und in Ruhe, werden die für das statische Gleichgewicht be-
nötigten inneren Zwangskräfte und -wege als Ausgangswerte abgespeichert und dienen
fortan als Grundlage für nachfolgende Simulationen. Addiert ergeben die voran genann-
ten Einzelkräfte und Momente die jeweilige Kräfte, respektive das Moment, des Fahrwer-
klagers. Diese werden in einem MATLAB/Simulink-Ausgangvektor abgespeichert und
anschließend an das MKS-Programm übergeben. Nach der Übergabe generiert dieses an-
hand der Daten neue Verschiebungen als Folge der berechneten Kräfte und Momente
im Gesamtfahrzeugmodell für jeden Zeitschritt bis die Simulation abgeschlossen ist. Der




















4.2.5 Simulation und Auswertung
Dieser Abschnitt widmet sich der Analyse des Einﬂusses der Wechselwirkungen auf be-
stimmte Radstellgrößen. Das Gesamtfahrzeugmodell ist durch den in Abschnitt 4.2.4 vor-
gestellten Modellansatz an beiden Führungs- und Komfortlagern der Vorderachse erwei-
tert worden und verwendet die in den Experimenten ermittelten Werte. Der bei kom-
binierter, axialer Deformation gefundene Reihenfolgeeinﬂuss ﬁndet nachfolgend keine
Beachtung. Aufgrund fehlender Messergebnisse aus Experimenten entfällt eine Substi-
tution der hinteren Fahrwerklager innerhalb der Verbundlenkerachse. Der Einﬂuss der
Wechselwirkungen auf das Gesamtfahrzeugsystem ist zudem als gering einzuschätzen.





Bild 4.22: Freikörperbild des Fahrzeugs beim Bremsen
Der in Abschnitt 4.2.1 beschriebene Effekt der gezielten Fahrstabilisierung durch gezielte
Nutzung der Elastokinematik wird nachfolgend auf seine Wirksamkeit hin untersucht.
Dieser Effekt ist bei allen Bremsungen, sowohl während einer Kurvenfahrt als auch bei
Geradeausfahrt vorzuﬁnden. Nachfolgend dient eine Geradeausfahrt mit anschließen-
der Bremsung als Fahrmanöver. Das Fahrzeug bewegt sich dazu zunächst gleichför-
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mig geradlinig mit einer Geschwindigkeit v = 60 km/h. Es folgt eine Bremsung bis
zum vollständigen Anhalten innerhalb von 3 s. Daraus ergibt sich eine Verzögerung von
x¨ = 5, 6 m/s2. Die sich während des Bremsvorgangs im Schwellbereich einstellenden
Radstellgrößen sind nachfolgend Untersuchungsgegenstand. Die Trägheitskraft mx¨ des
Fahrzeuges während der Bremsung, die als erforderliche Bremskraft aufgebracht werden
muss, erzeugt über den Hebelarm der Schwerpunkthöhe hS ein Moment in Abhängigkeit
der wirkenden Verzögerung, welches zu einer Laststeigerung an der Vorderachse führt,
siehe Bild 4.22. Diese dynamische Achslastverlagerung ΔF wird durch Nicken des Auf-
baus hervorgerufen und geht mit einem Einfedern des Fahrzeuges an der Vorderachse
einher. Die erforderliche Bremskraft FB an der Vorderachse beträgt mit
FB = −mx¨. (4.25)
Daraus folgt über ein Momentengleichgewicht um den vorderen Radaufstandspunkt die
Bestimmung der Achslasterhöhung ΔFr mit




Dieser Vorgang geht mit einer Torsion der Fahrwerklager einher. Weiterhin werden durch
die Positionierung und Orientierung des Traglenkers bzw. der Kinematik der Vorderrad-
aufhängung Längskräfte sowie Querkräfte erzeugt. Die Komfortlager werden nach au-
ßen von der Fahrzeugmitte weg verschoben. Aufgrund der hohen Radialfedersteiﬁgkeit
werden die Führungslager in ihrer Einbaulage um die z-Achse verdreht.
Bild 4.23 zeigt den Verlauf des Vorspurwinkels δ mit Wechselwirkungseinﬂuss gegen-
über dem Vorspurwinkel ohne Wechselwirkungseinﬂuss als Funktion der Zeit zu Brems-
beginn bis die Verzögerung. Eine gedachte x-z-Ebene durch die Radmitte wird in Bezie-
hung zur x-z-Ebene des fahrzeugfesten, kartesischen Koordinatensystems gesetzt. Der
Vorspurwinkel δ stellt den eingeschlossenen Winkel dar, siehe Bild 4.23 rechts. Unter
Berücksichtigung der Wechselwirkungen in den Fahrwerklagern des Traglenkers inner-
halb der Mc-Pherson-Vorderachse stellt sich gegenüber einer Vernachlässigung selbiger
ein geringerer Vorspurwinkel δ während des Bremsvorgangs ein. Die Kurve verläuft an-
fänglich bis zum Maximum ﬂacher. Es stellt sich am Ende des Schwellbereiches bei Errei-
chen der maximalen Fahrzeugverzögerung bei ca. 2 s ein deutlich geringer Vorspurwin-
kel von −0, 25◦ ein. Dies stellt eine Verringerung um den Faktor 0,5 dar. Der fahrspur-
stabilisierende Effekt fällt während des Fahrmanövers damit deutlich geringer aus. Die
Ausbrechneigung des Fahrzeuges ist insgesamt höher. In diesem Zusammenhang soll
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Bild 4.23: Links: Vergleich des sich einstellenden Vorspurwinkels δ als Funktion der Zeit
bei Vollbremsung aus einer Geradeausfahrt mit sowie ohne Berücksichtigung von Wech-
selwirkungen in den Fahrwerklagern; rechts: Darstellung der Winkelwechselbeziehung
zur Bestimmung des Vorspurwinkels δ
der in Abschnitt 2.3 angesprochene Auslegungsprozess von Fahrwerklagern in Erinne-
rung gerufen werden. Die Lagerauslegung erfolgt nach dem Hauptkriterium, dass sich
die Lagersteiﬁgkeiten in den einzelnen Lastrichtungen linear verhalten und überlagerte
Lastzustände keine Änderungen der Steiﬁgkeitscharakteristika verursachen. Davon kann
im Auslegungsprozess fortan nicht mehr ausgegangen werden.
Eine weitere wichtige Radstellgröße stellt in diesem Zusammenhang der Sturz η dar, sie-
he Bild 4.24 rechts. In Verbindung mit dem Vorspurwinkel δ übt dieser einen spurstabi-
lisierenden Effekt im Grenzbereich aus und beeinﬂusst damit die Querdynamik maßgeb-
lich. Bild 4.24 links zeigt die Verläufe der sich einstellenden Sturzwinkel in beiden Auf-
hängungskonﬁgurationen mit und ohne Wechselwirkungseinﬂuss. Je größer der Winkel
bei negativen Sturz ausfällt, desto höher ist die mögliche Seitenführungskraft. Damit ein-
hergehend ist die Unempﬁndlichkeit gegen seitliche Einﬂüsse bei Geradeausfahrt höher.
Die Spurstabilität steigt. Beim Bremsen stellt sich unter Berücksichtigung der Wechsel-
wirkungen ein kleinerer Radsturz η ein. Der spurstabilisierende Effekt wird ebenfalls
gemindert. Damit wird die getroffene Aussage unterstrichen, fortan von einem steiﬁg-
keitsvariablen Bauteilverhalten auszugehen, sobald komplexe Lastszenarien eintreten.
Bild 4.25 links zeigt die Bewegung des Rades in x-Richtung beim Bremsvorgang als Funk-
tion der Zeit. Aufgrund der Kinematik der Vorderradaufhängung beschreibt das Rad
beim Einfedern eine gekrümmte Bahnkurve. Der Radmittelpunkt verschiebt sich in po-
sitiver x-Richtung zur Fahrtrichtung aufgrund geometrischer Gegebenheiten der Achs-
konstruktion. Die Nachlaufstrecke n verändert sich zunächst beim Bremsvorgang hin zu
geringeren Werten und steigt darauf hin über den Wert, der sich ohne Berücksichtigung
von Wechselwirkungen einstellt. Hier wird zunächst der spurstabilisierende Effekt, den
ein positiver Nachlaufwinkel nach [39] ausübt, geringfügig reduziert. Das Rad eilt der
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Bild 4.24: Links: Vergleich des sich einstellenden Sturzwinkels η als Funktion der Zeit bei
Vollbremsung aus einer Geradeausfahrt mit sowie ohne Berücksichtigung von Wechsel-
wirkungen in den Fahrwerklagern; rechts: Darstellung der Winkelwechselbeziehung zur
Bestimmung des Sturzwinkels η
Lenkachse in verringertem Maße nach, das Rad wird empﬁndlicher gegen äußere Anrei-
ze zur Kursänderung. Jedoch stellt sich beim Erreichen maximaler Verzögerung ein leicht
größer Nachlaufwinkel  ein. Die spurstabilisierende Wirkung bleibt erhalten und wird
geringfügig erhöht. Anzumerken ist, dass die resultierende Gesamtradmittelpunktbewe-
gung eine vektorielle Größe aus den Verschiebungen in x-, y- und z-Richtung darstellt
und durch die elastischen Steiﬁgkeiten aller in der Vorderradaufhängung installierten
Lager sowie außerhalb der Simulation am realen Fahrzeug auch durch die linearen Elas-
tizitäten der restlichen Fahrwerkkomponenten beeinﬂusst wird und die hier erzielten Er-
gebnisse einer Vielzahl an Einﬂuss ausübenden Parametern unterliegen.
Zur Auswertung wird weiterhin das Maß der Änderung der Spurweite w herangezo-
gen. Bild 4.25 rechts zeigt vergleichend die Verläufe der Radmittelpunktbewegungen in
y-Richtung als Funktion der Zeit bzgl. des fahrzeugfesten Koordinatensystems mit und
ohne Wechselwirkungseinﬂuss. Es ist ein unterschiedliches Verhalten in den Simulati-
onsergebnissen beobachtbar. Der Radmittelpunkt beschreibt aufgrund der Kinematik der
Vorderachse in der y-z-Ebene eine gekrümmte Bahn. Das Rad bewegt sich anfangs vom
Fahrzeugmittelpunkt weg. Bei ca. 1 s stellt sich ein nahezu stationärer Zustand bei beiden
Konﬁgurationen ein. Die Spurweite des Fahrzeuges verringert sich weniger ausgeprägt
unter Berücksichtigung von Wechselwirkungen. Nach [39] beeinträchtigt eine Spurwei-
tenänderung durch den Querschlupf am Reifen die mögliche Kraftübertragung und ist
damit gering zu halten. Wechselwirkungen innerhalb der Fahrwerklager begünstigen die
Auslegungsstrategie.
Es lässt sich schlussfolgern, dass Wechselwirkungen einen Einﬂuss auf die Radstellgrö-
ßen und damit direkt einen Einﬂuss auf das Fahrverhalten ausüben. Dienen sie der geziel-
ten Beeinﬂussung der Elastokinematik der Radaufhängung, wie es in modernen Fahrwer-
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Bild 4.25: Links: Vergleich der Radmittelpunktbewegung in x-Richtung als Funktion der
Zeit gegenüber dem fahrzeugfesten Koordinatensystem als Maß für die Änderung der
Nachlaufstrecke n mit sowie ohne Berücksichtigung von Wechselwirkungen in den Fahr-
werklagern; rechts: Vergleich der Radmittelpunktbewegung in y-Richtung als Funktion
der Zeit gegenüber dem fahrzeugfesten Koordinatensystem als Maß für die Änderung
der Spurweite w mit sowie ohne Berücksichtigung von Wechselwirkungen in den Fahr-
werklagern
ken üblich ist, ist die Berücksichtigung der Wechselwirkungen daher empfehlenswert.
Speziell bei der Auslegung von sicherheitunterstützenden Funktionen durch die gezielte
Nutzung der elastokinematischen Eigenschaften der Vorderradaufhängung ist dies be-
sonders anzuraten. Bereits eine Falschmontage im Fertigungs- und später beim Instand-
haltungsprozess des Fahrzeuges ruft Änderungen der Lagerfedersteiﬁgkeiten hervor. Der
Instandhaltungsprozess an Mc-Pherson-Vorderradaufhängungen sieht unter dem Aspekt
der Betriebsdauererhöhung von Fahrwerklagern durch geringere Mittelspannungen vor,
die Lager in ihrem Lagersitz erst nach dem vollständigen Einfedern der Räder zu ver-
schrauben. Ergänzend kann auch unter dem fahrdynamischen Gesichtspunkt eine Emp-
fehlung für diese Vorgehensweise ausgesprochen werden. Eine Missachtung dieser Vor-
gabe führt beim Einfedern infolge der Torsionsbeanspruchung in den Lagern zu grund-
legend abweichenden Axial- und Radialfedersteiﬁgkeiten. In diesem Zusammenhang sei
auch durch die unterschiedlichen Ausgangsfedersteiﬁgkeiten von Führungs- und Kom-
fortlager darauf hingewiesen, dass die zwangsläuﬁg parallele Torsionsbeanspruchung
beider Fahrwerklager im Traglenker zu unterschiedlich hohen Ausprägungen der Wech-
selwirkungen führt. Der Wechselwirkungseinﬂuss wird durch eine korrekte Montage
nicht ausgeschlossen, jedoch in seinem Umfang vermindert.
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5 Zusammenfassung
Den immer stärker werdenden Wunsch nach Innovation und Neuerung Rechnung tra-
gend, verkürzen sich die Entwicklungszeiten moderner PKW zunehmend. Fahrzeugher-
steller bedienen sich dabei u. a. dem Plattformbau, bei dem mehrere PKW-Modelle mit
gleichen Bodengruppen und somit baugleichen Fahrwerken ausgestattet werden so-
wie verstärkt der Simulation von Bauteilen bis hin zu vollständigen Fahrzeugen. Vom
Kleinwagen- bis zum oberen Mittelklassensegment hat sich im Bereich der Vorderrad-
aufhängungen die nach ihrem Erﬁnder benannte Mc-Pherson-Radaufhängung stark eta-
bliert. Sie zeichnet sich insbesondere durch eine platzsparende Bauweise, geringe Masse
und Kostengünstigkeit im Vergleich zu andern Bauarten aus. Der Plattformbau und diese
inhärenten Eigenschaften verhalfen dieser Achskonstruktion in den letzten Jahrzehnten
zu einem Marktanteil von ca. 85%.
Eine Betrachtung der darin verbauten Einzelteile offenbart eine übersichtliche Anzahl
an Komponenten. Neben den metallischen Bauteilen wie z. B. dem Traglenker, ﬁnden
sich auch hochelastische Elastomerbauteile, deren Materialverhalten durch Nichtlineari-
tät und starker Hysterese geprägt ist. Durch die Verwendung komplexer Geometrien und
zusätzlichen, die Steiﬁgkeit beeinﬂussenden Stahleinlagen werden diesen Bauteilen Fe-
dersteiﬁgkeitseigenschaften in Abhängigkeit der Marktposition des Fahrzeugs verliehen.
Der Auslegungsprozess solcher Fahrwerklager sieht derzeit vor, die gewünschte Feder-
steiﬁgkeit in axialer und radialer Richtung anhand einfacher Gleichungen als Funktion
des Schubmoduls einzustellen.
Bereits bekannt ist, dass diese Bauteile im Laufe einer Fahrzeuglebensdauer einer ganzen
Reihe von Steiﬁgkeiten veränderten Einﬂüssen unterliegen. Alterungserscheinungen ver-
ändern die Eigenschaften des Bauteils ebenso beständig, wie die Materialermüdung. Zu
diesen Vorgängen ﬁnden sich in der Literatur unzählige Veröffentlichungen. Bestrebun-
gen für ein besseres Verständnis dafür, werden in den Forschungsabteilungen beim Fahr-
zeughersteller und an Instituten von Hochschulen unternommen. Auch zum Materialver-
halten an einfachen Probengeometrien ﬁnden sind etliche Ausführungen. Nachgewiese-
ne Phänomene wie MULLIS- und PAYNE-Effekt oder die Aufstellung der WLF-Gleichung
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von WILLIAM, LANDEL UND FERRY sind Resultate dieser intensiven Forschungsarbei-
ten. Bei Verwendung komplexer Geometrien und rußgefüllten Naturkautschuks zeigt
sich in einigen wenigen Literaturquellen speziell an Hohlzylindern neben diesen Gesetz-
mäßigkeiten noch ein weiteres Phänomen. Beobachtet wurden sich signiﬁkant ändernde
Federsteiﬁgkeiten in axialer und radialer Richtung bei Überlagerung einer Torsion um
die Längsachse sowie eine sich ändernde Torsionsfedersteiﬁgkeit bei Überlagerung einer
axialen oder radialen Verschiebung, die in diesem Zusammenhang als Wechselwirkun-
gen bezeichnet werden.
Diese Arbeit identiﬁziert experimentell in qualitativer und quantitativer Weise
Wechselwirkungen an Führungs- und Komfortlager einer bestimmten Mc-Pherson-
Vorderradaufhängung. Dafür wurden Versuchsanlagen modiﬁziert und entwickelt, die
dafür in Experimenten den Zugang ermöglichten. Die Größenordnung der Wechselwir-
kungen kann als signiﬁkant angesehen werden. Exemplarisch sei die axiale Federstei-
ﬁgkeit des Komfortlagers erwähnt, welche sich bei Überlagerung mit einer Torsion um
die Längsachse in einem fahrdynamisch relevanten Verformungsbereich um 31% erhöht.
Dahingegen ist eine Reduktion der Torsionsfedersteiﬁgkeit unter axialer Beanspruchung
der Fall. Bei Überlagerung von radialen Lasten mit einem Torsionsmoment zeigen sich
hingegen eine Zunahme der Torsionsfedersteiﬁgkeit sowie eine Abnahme der Radialfe-
dersteiﬁgkeit des Fahrwerklagers. Neben der Bestimmung der Wechselwirkungen an bei-
den Fahrwerklagertypen erfolgten Untersuchungen zum Reihenfolgeeinﬂuss, zum Geo-
metrieeinﬂuss und zu den materialtypischen Effekten wie dem MULLIS-Effekt. Ein Rei-
henfolgeeinﬂuss geht aus den Experimenten in Teilen hervor. An einem weiteren kon-
struktiv modiﬁzierten Prüfstand, sind zudem Untersuchungen zum zyklischen Verhalten
durchgeführt worden. Die in den Experimenten ermittelten Daten bilden die Grundlage
die Modellierung eines Fahrwerklagermodells in einer MKS-Programmumgebung. Ein
im Rahmen dieser Arbeit erstelltes, hoch detailliertes Gesamtfahrzeugmodell bietet zu-
sammen mit dem voran genannten Fahrwerklagermodell die Möglichkeit, umfassende
Fahrmanöver durchzuführen und einen Einﬂuss von Wechselwirkungen auf das Fahr-
verhalten aufzuzeigen. Es zeigt sich in den Simulationsergebnissen ein deutlicher Einﬂuss
der sich infolge überlagerter Deformationszustande änderten Lagerfedersteiﬁgkeiten auf
die Radstellgrößen, der sich u. U. negativ auf sicherheitsrelevante Fahreigenschaften aus-
wirkt. Eine zusätzliche, experimentelle Veriﬁkation ist durch eine weitere im Rahmen die-
ser Arbeit entwickelte, komplexe Versuchsanlage möglich. Neben der MKS-Simulation
wurden auch zwei typische Vertreter von hyperelastischen Materialmodellen auf ihre
Prognosegüte hin untersucht.
Die Arbeit zeigt erstmalig das komplexe Materialverhalten zweier verschiedener Lager-
typen eines Querlenkers auf. Da diese Komfort- und Führungslager Bestandteil einer weit
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verbreiteten Vorderradaufhängung sind, sind die experimentellen Ergebnisse nützlich
für die künftige Auslegung von Mc-Pherson-Vorderradaufhängungen. Es wurde gezeigt,
dass die Federsteiﬁgkeitsänderungen infolge überlagerter Lastzustände signiﬁkant aus-
fallen und einen Einﬂuss auf die Elastokinematik und somit auf die Radstellgrößen wäh-
rend der Fahrt ausüben. Dies wurde erreicht, in dem neben den quasi-statisch bestimmten
Federsteiﬁgkeitskennlinien, auch einachsig zyklische Kennlinien bestimmt wurden und
diese als Grundlage für ein Fahrwerklagermodell in einer MKS-Programmumgebung
dienten, welches fortan Wechselwirkungen berücksichtigen kann. Nach einer Validierung
des Gesamtfahrzeugmodells, wurde am Fahrmanöver der Vollbremsung mit dem neu-
en Fahrwerklagermodell gezeigt, dass die experimentell bestimmten Wechselwirkungen
einen Einﬂuss auf die Radstellgrößen und damit direkten Einﬂuss auf die Fahrzeugdyna-
mik ausüben. Neben diesen Erkenntnissen wurde auch in Finite-Elemente-Simulationen
gezeigt, dass eine Materialmodellparametrisierung und -kalibrierung am Bauteil in be-
stimmten Grenzen möglich ist und einfache Lastfälle wie axiale oder radiale Beanspru-
chung akzeptabel vorhergesagt werden können. Weiterhin zeigt die Arbeit, dass Wech-
selwirkungen jedoch nicht numerisch durch derzeit kommerziell verfügbare Modelle wie
dem NEO-HOOKE- oder dem ARRUDA-BOYCE-Modell rechnerisch abschätzbar sind und
so weiterer Forschungsbedarf auf diesem Gebiet besteht.
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